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L’objectif de cette thèse est de proposer des solutions techniques pour adapter les 
réfrigérateurs et les installations de climatisation solaires à adsorption aux régions chaudes. 
Dans ces régions, le dysfonctionnement des échangeurs de chaleur de refroidissement 
(condenseur à air et tour de refroidissement) est assez fréquent notamment durant les 
périodes caniculaires. Pour surmonter ce problème, nous avons proposé quatre solutions 
basées sur le couplage de la tour de refroidissement (ou le condenseur) avec : (i) un 
ventilateur assurant la convection forcée d’air, (ii) un système de refroidissement par 
pulvérisation d’eau, (iii) un échangeur géothermal eau / sol et (iv) un échangeur géothermal 
air / sol. Cette dernière solution présente un système innovant breveté en 2014 sous 
l’appellation Aéro-refroidisseur géothermal GAC « Géothermal Air Cooler ». Une étude 
d’applicabilité de chaque solution dans la région de Biskra a été présentée en donnant chaque 
fois les spécificités techniques et les limites de fonctionnement. Par ailleurs, beaucoup de 
méthodes de calcul et de dimensionnement des condenseurs à air, tour de refroidissement et 
des échangeurs géothermiques ont été détaillées et validées avec des résultats de la 
littérature. On note qu’un modèle original a été développé et validé pour la prédiction de la 
température du sol et l’estimation de la distance minimale entre les tubes de l’échangeur 
géothermal. En fin, nous pensons que les systèmes frigorifiques à adsorption peuvent être 
installés dans les régions chaudes en les couplant à l’une des quatre solutions proposées dans 
la présente thèse.  
Mot clés : échangeur de chaleur, machine frigorifique, adsorption, condenseur à air, tour de 
refroidissement, refroidissement par pulvérisation d’eau, géothermie peu profonde, 





The objective of this thesis is to propose a technical solutions to adapt solar-powered 
adsorption refrigerators and air-conditioning adsorption systems (Chillers) to hot regions. In 
these regions, the dysfunctioning of cooling air heat exchangers (air condenser and dry 
cooling tower) is quite common especially during scorching times. To overcome this 
problem, we have proposed and studied four solutions based on the coupling of the dry 
cooling tower (or the air condenser) with: (i) a fan to ensure the air forced convection, (ii) 
spray water system, (iii) earth-water heat exchanger (EWHE) and (iv) earth-air heat 
exchanger (EAHE). This last solution, presents an innovative system patented in 2014 under 
the name “Géothermal Air Cooler”, GAC. In addition, a study of the applicability of each 
system in the region of Biskra was presented by giving the specificities and operating limits 
of each system. Many design and calculation methods of air condensers, cooling towers and 
geothermal heat exchangers have been detailed and validated against available results in the 
literature. We note that an original model was developed and validated for the prediction of 
the soil temperature and the estimation of the minimum distance between the tubes of the 
geothermal heat exchanger. Finally, we strongly believe that the adsorption refrigeration 
systems can be installed in hot regions by coupling them to one of the proposed solutions in 
the present thesis. 
Keywords: heat exchanger, refrigerating machine, adsorption, air condenser, cooling tower, 
spray water system, shallow geothermal system, Earth to Air Heat Exchanger (EAHE), Earth 





 ،زازالامتتعمل بمبدأ ظاهرة  و المكيفات التي مبرداتللهو اقتراح ةلول تقنية  طرروةةهذه الأالهدف من 
المبادلات الحرارية توقف عمل  ؛في هذه المناطرق .حارةالمناطرق ال مع ناسبتلت و خاصة الشمسية منها،
جات مو) هو أمر شائع جدا وخصوصا خلال  الجافة ج التبريدابرأو هوائيال (المكثفخاصة الهوائية منها 
كثف) تعتمد على ربط برج التبريد (أو الم أربعة ةلول للتغلب على هذه المشكلة، اقترةنا. يةالصيف الحر
 ، للهواء القسري الحراري لضمان الحمل ) مروةةأ( بـ:
/ أرض و (د) مبادل  ماء جيوةراري من نوعرش الماء، (ج) مبادل ب ري يعمليبخت (ب) نظام تبريد 
 2014هذا الأخير يمثل نظام مبتكر تم تسجيله كبراءة اختراع سنة  / أرض. نوع هواء جيوةراري من
الحارة تطبيق كل نظام في المناطرق  إمكانية دراسة تمت أيضا وقدتحت اسم مبرد هوائي جيوةراري. 
 من جهة أخرى، .ظامنكل  عملخصائص، وةدود مع تبيين وعلى وجه الخصوص في منطقة بسكرة 
حساب وتحجيم مكثفات الهواء، أبراج التبريد والمبادلات الجيوةرارية تم عرضها و الالعديد من طررق 
ى أن إلهنا تجدر الإشارة  .عن طرريق مقارنتها مع نتائج أخرى والتحقق من صحتهابالتفصيل شرةها 
  المسافة تقدير  التربة و ةرارة  درجة   حديدتصحته ل والتحقق من  هتم تطوير اأصليرياضيا  انموذج
في النهاية، نعتقد أن أنظمة التبريد بالامتزاز يمكن تركيبها و   .المبادل الجيوةراري أنابيب   بين  الدنيا
 في المناطرق الحارة عن طرريق ربطها بأةد الحلول المقترةة في هذه الأطرروةة.
ري يبخت تبريدمكثف هوائي، برج تبريد، مبادل ةراري، جهاز تبريد، الإمتزاز، الكلمات المفتاحية:  
مبادل جيوةراري من نوع ، اء / أرضهومبادل جيوةراري من نوع نظام جيوةراري،  ،رش الماءب
 .ماء / أرض
  Introduction générale  
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INTRODUCTION GENERALE  
Dans ces dernières décennies,  il s'est avéré que les réfrigérants synthétiques jouent un rôle 
important dans l'appauvrissement de la couche d'ozone,  ainsi que dans l'augmentation de 
l’effet de serre. Les CFCs et HCFCs, traditionnellement utilisés comme fluide de 
fonctionnement pour les systèmes de réfrigération, ont été interdits pour la protection de la 
couche d'ozone, après que les réglementations environnementales plus strictes sont entrées 
en vigueur, premièrement en Montreal 1988 et ensuite en Kyoto en 1998 [1].  Depuis lors, 
la technologie de réfrigération a été expérimentée avec une grande variété de systèmes 
alternatifs, afin de réduire la consommation d’énergie et minimiser au maximum l’impact 
environnemental.  
Un de ces alternatifs de refroidissement est la technologie de réfrigération par adsorption, 
qui présente des avantages significatifs par rapport aux systèmes classiques. Récemment, 
plusieurs travaux de recherche sur la réfrigération par adsorption sont basés sur le 
développement des systèmes environnementaux en utilisant les énergies renouvelables 
notamment solaire. 
Les principaux échangeurs de la machine frigorifique à adsorption sont : adsorbeur, 
évaporateur, et le condenseur. Dans une installation frigorifique à adsorption, le condenseur 
ou la tour de refroidissement sont des appareils thermodynamiques permettant de transférer 
la chaleur du milieu le plus chaud vers le milieu le plus froid avec ou sans changement de 
phase. Le rendement de cette installation dépend de l'efficacité thermique des condenseurs 
(ou tours de refroidissement).  
Or, il a été constaté que ces échangeurs sont très sensibles aux conditions climatiques qui 
peuvent dégrader considérablement ses performances thermiques et même provoquer le 
dysfonctionnement de l’installation. A titre d’exemple, les limites de fonctionnement des 
systèmes frigorifiques à compression de vapeur dépondent largement de la température 
ambiante. Généralement cette dernière ne doit pas dépasser 46°C et dans quelques cas elle 
peut atteindre 50°C [2, 3]. Mais en réalité, dans les régions arides, la température ambiante 
dépasse ces limites pendant l’été et peut atteindre 57°C dans quelques régions [4]. Dans ce 
cas, cette température critique provoque d’une manière certaine le dysfonctionnement de ces 
systèmes.  
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Cette thèse a comme objectif principal la proposition de solutions techniques pour adapter 
les machines frigorifiques, notamment à adsorption, aux régions chaudes. En effet, dans ces 
régions, le dysfonctionnement des échangeurs de chaleur de refroidissement (condenseurs à 
air ou tours de refroidissement) est assez fréquent notamment durant les périodes 
caniculaires. Ainsi, la présente thèse propose d’évaluer l’exploitation des solutions basées 
notamment sur la géothermie peu profonde et le refroidissement par l’évaporation d’eau. Le 
manuscrit est structuré en deux parties, avec six chapitres, précédés d’une introduction 
générale et suivis d’une conclusion générale.  
La première partie de la thèse est une synthèse bibliographique  composée du chapitre I et 
chapitre II. Le premier chapitre décrit une synthèse bibliographique des principales 
technologies de production de froid notamment par l’énergie solaire. Dans ce chapitre, nous 
avons passé en revue les techniques disponibles avec une comparaison entre les différents 
systèmes frigorifiques à sorption. Le deuxième chapitre présente une étude bibliographique 
sur les travaux réalisés dans le domaine de production du froid par le phénomène 
d’adsorption. 
Dans la deuxième partie, nous présentons quatre chapitres pour expliciter les quatre solutions 
technologiques proposés pour adapter les machines frigorifiques, notamment à adsorption, 
aux régions chaudes. Le but est de surmonter le problème de dysfonctionnement de ces 
systèmes lorsque la température ambiante dépasse les limites de fonctionnement des 
échangeurs de chaleur de refroidissement (condenseur à air ou tours de refroidissement).  
Dans le troisième chapitre, nous nous sommes intéressés à l’amélioration du transfert 
thermique dans un condenseur à air par la convection  forcée d’air en le couplant avec un 
ventilateur de refroidissement. Le quatrième chapitre est consacré à l’étude du couplage de 
la machine frigorifique à adsorption avec un système de refroidissement par pulvérisation 
d’eau. Dans le cinquième chapitre, nous trouvons les détails de la quatrième solution en 
testant le couplage avec une source géothermale peu profonde en utilisant un échangeur 
eau/sol. Dans le sixième chapitre, nous étudions le couplage de l’installation frigorifique 
avec un échangeur air/sol au niveau de la tour de refroidissement. Dans ce chapitre un 
nouveau volé, relatif au dimensionnement des échangeurs géothermiques a été entamé.  
La thèse est achevée par une conclusion générale englobant l’intérêt de l’ensemble des 
résultats obtenus lors de l’étude entreprise ainsi que les suggestions proposées dans le but 
d’améliorer le fonctionnement des systèmes frigorifiques à adsorption.     
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CHAPITRE 1. TECHNOLOGIES DE 
PRODUCTION DE FROID 
L'expression « refroidissement solaire » désigne tous les moyens de refroidir en utilisant le 
soleil comme source énergétique primaire. Les différentes technologies de production de 
froid solaire consistent à capter le rayonnement solaire avec des capteurs solaires et le 
transformer soit en énergie électrique (photovoltaïque), soit en énergie thermique pour les 
besoins de fonctionnement d’un groupe de froid ou de rafraichissement de l’air.  
L’importance du refroidissement solaire est de pouvoir produire le maximum de froid quand 
il y a le plus de rayonnement solaire notamment dans les régions chaudes et durant les 
périodes chaudes. La figure 1.1 résume les différentes technologies de production de froid 
par l’énergie solaire. Cependant, nous présentons dans ce chapitre seulement les principaux 
types de production de froid par l’énergie solaire. Chaque type sera décrit en détail afin d’en 
tirer les avantages et les inconvénients. 
Plusieurs travaux dans la littérature font état des différentes technologies de production du 
froid à partir des énergies renouvelable notamment l’énergie solaire [5-8]. Généralement, il 
y a trois types d'installations principales. Le premier type consiste à combiner la machine 
frigorifique à compression de vapeur conventionnelle avec des panneaux solaires 
photovoltaïques. Le deuxième type fonctionne avec un cycle ouvert traitant directement l'air 
du bâtiment à refroidir. Le troisième type, est basé sur des cycles thermodynamiques fermés
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utilisant un fluide frigorigène et capables de produire du froid à partir d'un apport de chaleur.  
1 Systèmes de climatisation solaires électriques (photovoltaïques) 
Il y a pas mal de procédés qui permettent de produire du froid à partir de l'énergie électrique 
produite par les cellules photovoltaïques. Les systèmes les plus souvent envisagés sont les 
cycles thermodynamiques à compression mécanique de vapeur. Il existe plusieurs d'autres 
installations qui utilisent les panneaux photovoltaïques, tels que l’effet Peltier, cycle de 
Stirling, refroidissement thermo-acoustique et thermo-magnétique comme le montre la 
figure 1.ci-dessus. Mais ces derniers ont des faibles efficacités par rapport aux cycles à 
compression de vapeur. Pour cela, nous présentons dans ce chapitre juste l’exemple d’une 
installation à compression de vapeur qui fonctionne par l’électricité produite à partir de 
l’énergie solaire photovoltaïque. 
1.1 Principe de fonctionnement 
 
Figure 1.2. Schéma de principe de fonctionnement d’une machine frigorifique à compression de 
vapeur couplé à des panneaux PV. 
 
Figure 1.3. Cycle thermodynamique d’une machine frigorifique à compression de vapeur.  
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Les figures 1.2 et 1.3 présentent respectivement un schéma descriptif du principe du 
couplage des panneaux photovoltaïques à une machine frigorifique à compression de vapeur 
et le cycle thermodynamique de cette dernière. D’après la figure 1.2, nous voyons que les 
panneaux photovoltaïques servent à alimenter en électricité le moteur électrique du 
compresseur de la machine frigorifique conventionnelle à compression de vapeur. Le rôle 
du compresseur est de comprimer la vapeur provenant de l'évaporateur (1) à une haute 
pression et par conséquent une température plus élevée. La vapeur chaude et comprimée 
entre dans le condenseur (2) où elle cède sa chaleur à l'environnement extérieur en se 
condensant. A la sortie du condenseur, le réfrigérant est à l'état liquide à haute pression passe 
au détendeur et subit une détente qui provoque l’abaissement de sa température et de sa 
pression et se transforme en mélange liquide/vapeur (3). Enfin, dans la phase (4-1) le fluide 
frigorigène entre dans l'évaporateur à une température plus faible que la source froide (le 
milieu à refroidir) et s'évapore en absorbant la chaleur de cette source. A la fin de cette phase, 
le réfrigérant est à l’état vapeur et se prépare à un nouveau cycle. 
1.2 Particularités du système 
Le rendement des panneaux photovoltaïques ne dépasse pas 15% dans des conditions 
d’ensoleillement favorables même avec le développement des recherches pendant ces 
dernières années dans ce domaine. Mais en utilisation réelle, sur le terrain, les évaluations 
indiquent que le rendement moyen est de l’ordre de 10,3% [10, 11]. 
Les performances des machines frigorifiques à compression de vapeur sont qualifiées par le 
rapport de l’efficacité énergétique (Energy Efficiency Ratio EER), qui représente le rapport 
entre la puissance du refroidissement produite par le système et l’énergie électrique 
consommée dans des conditions bien définies. Ce rapport est variable selon le type du 
compresseur, par exemple la valeur maximale pour un système avec compresseur à vis et 
refroidissement sur boucle d’eau est de 3,57 et avec refroidissement à air est de 2,52 [12]. 
L’efficacité du système en prenant en compte le rendement de l’onduleur est donc entre 25-
32 % avec un fonctionnement sans stockage à une production de froid dite fil du soleil. Par 
contre, dans la climatisation de bâtiments, il faut soit prévoir un stockage d’énergie, soit 
prévoir un système d’appoint d’énergie. Généralement, l’énergie d’appoint la plus utilisée 
est l’énergie électrique prélevée du réseau. 
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2 Systèmes de refroidissement solaire à cycle ouvert par dessiccation 
Les systèmes de climatisation solaire par dessiccation sont des systèmes fonctionnent 
directement par déshumidification et refroidissement de l’air des locaux. Ils demandent des 
faibles températures d’entrées (45 à 95°C). L’eau est utilisée comme réfrigérant et en contact 
direct avec l’atmosphère. Pour cela, on peut utiliser des simples capteurs à air [13].    
2.1 Principe de fonctionnement 
La dessiccation exploite un double échange de frigorie et d'humidité entre les flux d'air 
entrant (air de processus) et sortant (air de régénération) d'un bâtiment. Cette circulation 
d’air est généralement assurée par une centrale de traitement d'air (figure 1.4). la figure 1.5 
présente l’évolution de l’air dans le diagramme de l’air humide [14] où:  
Phase 1-2 : L’air extérieur ou air pulsé (aussi appelé air de processus) est aspiré à travers 
d’un filtre, puis traverse la "roue dessicante" ou "roue à dessiccation". Cet échangeur rotatif 
contient un produit de sorption solide. Ce dernier absorbe la vapeur d’eau de l’air extérieur 
par adsorption. L’air extérieur est ainsi déshumidifié et en contrepartie voit sa température 
augmenter.  
Phase 2-3 : L’air extérieur est alors refroidi par échange de chaleur avec l’air intérieur extrait 
ou l’air extrait. Cet échange se fait au travers d’un échangeur de chaleur rotatif (non 
hygroscopique). 
 
Figure 1.4. Schéma de fonctionnement d'une centrale d'air à roue dessiccante [13]. 




Figure 1.5. Représentation de l’évolution de l’air dans un diagramme de l’air humide [13]. 
Phase 6-7 : Pour augmenter l’échange de chaleur et donc le refroidissement de l’air pulsé, 
on rafraîchit au préalable l’air extrait en l’humidifiant jusqu’à la saturation. On abaisse ainsi 
le plus possible sa température, et on bénéficie au maximum du potentiel de refroidissement 
dans l’échangeur.  
Phase 7-8 : En passant au travers de l’échangeur de chaleur, l’air extrait se voit donc 
réchauffé. 
Phase 8-9 : Pour pouvoir fonctionner en continu, la roue dessicante doit être régénérée, c’est-
à-dire qu’il doit déshumidifier le matériau adsorbant. Pour cela la portion de roue contenant 
l’humidité doit croiser le flux d’air extrait qui aura été préalablement réchauffé pour atteindre 
une température suffisante pour vaporiser les molécules d’eau retenues dans les pores de la 
roue.  
Phase 9-10 : l’air chaud traverse et régénère la roue dessicante pour lui permettre de 
poursuivre le processus continu de déshumidification. Finalement, l’air rejeté, à l’aide d’un 
ventilateur, sort avec une température plus élevée et plus chargé en humidité que l’air 
extérieur.  
Phase 3-5 : L’air pulsé peut encore être arrosé d’eau au travers d’un humidificateur. L’eau 
va absorber les calories restantes dans l’air avant que celui-ci soit propulsé dans le bâtiment 
à refroidir par un ventilateur. Cette alternative permet de refroidir l’air pulsé mais pas de le 
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déshumidifier. Pour ce faire, il est alors nécessaire de remplacer cet humidificateur par une 
batterie froide.  
Phase 4-5 : Ce système est dit réversible, car il peut aussi être utilisé en refroidissement 
qu’en chauffage. En hiver, cela correspond à un mode de fonctionnement normal de 
réchauffement par système centralisé à air, en utilisant la roue de sorption comme 
récupérateur de chaleur, tout en complément des apports de la chaleur solaire. La présence 
d’une batterie chaude permet ainsi la régulation de température de chauffe en hiver [14]. 
2.2 Particularités du système 
Le système à dessiccation utilise un fluide totalement neutre, l’eau, dans un cycle particulier. 
Ainsi, ces systèmes ont une double fonction : rafraichissement et renouvellement d’air 
hygiénique. Par contre, dans les autres systèmes à cycle fermé, et pour des raisons sanitaires 
il faut assurer un apport de l’air neuf pris de l’extérieur dans le local.    
La température de la source chaude nécessaire pour le fonctionnement du système est entre  
45 et 95°C. Le COP nominal des systèmes de dessiccation est de l’ordre de 0,5 à des valeurs 
supérieures à 1. 
L’application actuelle de ces systèmes reste faible et de l’ordre de 10 à 15% des installations 
existantes. Puisque le fonctionnement est basé sur le refroidissement évaporatif, il est évident 
que ces systèmes sont destinés aux climats secs et chauds. 
Plusieurs configurations et cycles peuvent être utilisés pour le fonctionnement de 
l’installation (Cycles Ducle, Cycle Huan, configuration pour climat chauds, etc.) en 
fonctions de plusieurs paramètres (charges interne du local à refroidir, conditions 
climatiques, etc.) [5] 
3 Systèmes de refroidissement solaire à cycle fermé à sorption 
Les systèmes de refroidissement solaire à sorption sont des cycles fermés où la compression 
mécanique est remplacée par une compression thermique.  Les systèmes à sorption solaire 
existants sont les machines à absorption (la sorption du réfrigérant dans un absorbant liquide) 
et les machines à adsorption (la sorption du réfrigérant dans un adsorbant solide). Les 
systèmes de refroidissement solaire à absorption peuvent fonctionner en continu car les 
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réactifs sont des fluides, les systèmes de refroidissement à adsorption sont alternatifs car 
l’adsorbant a besoin d’être régénéré lorsqu’il est saturé.    
3.1 Systèmes à absorption liquide 
C’est en Ecosse, au début du 19ème siècle, que John Leslie s’intéressa au phénomène de 
production de froid par évaporation d’eau et fixation de la vapeur résultante par de l’acide 
sulfurique concentré. En 1859, le Français Ferdinand Carré breveta la première machine à 
absorption continue qui utilise le couple ammoniac (fluide frigorigène) eau (absorbant). Ce 
couple est toujours utilisé aujourd’hui, notamment dans le but d’obtenir du froid négatif. Par 
la suite, a été mis au point aux Etats Unis un autre couple frigorigène permettant d’obtenir 
du froid positif : le couple eau (fluide frigorigène)/bromure de lithium (absorbant). Ces 
machines furent presque immédiatement opérationnelles mais leur étude thermodynamique 
ne débuta qu’au début du 20ème siècle (en Allemagne, en Italie et en Suède notamment) 
[15]. 
3.1.1 Principe de fonctionnement 
Les machines à absorption utilisent un gaz-liquide comme un couple de travail qui est un 
mélange d'un réfrigérant et un absorbant. L'absorbant a une affinité élevée vers le fluide 
frigorigène c'est à dire qu'il présente un fort potentiel d'absorption de la phase vapeur du 
réfrigérant. Une machine à absorption se compose de quatre composantes principales: un 
désorbeur, un absorbeur, un condenseur et un évaporateur. Un schéma d'un cycle de base 
fermé de réfrigération par absorption est représenté sur la figure 1.6. Dans le désorbeur, la 
chaleur solaire est fournie au couple de travail. La température du couple de travail augmente 
et libère le fluide frigorigène (vapeur), qui s’écoule dans le condenseur où il se condense. 
L'absorbant obtenu à la fin de désorption est mis en circulation à partir de désorbeur vers 
l'absorbeur tandis que le réfrigérant liquide résultant de la condensation passe dans 
l'évaporateur où il s’évapore par la chaleur de la charge à refroidir. La vapeur produite est 
ensuite absorbée dans l'absorbeur par l'absorbant et le mélange résultant est mis en 
circulation dans désorbeur. 
Selon la conception du procédé, des différents composants supplémentaires seraient 
nécessaires, notamment un échangeur de chaleur pour augmenter le COP du processus. Les 
couples de fonctionnement d'absorption les  plus utilisés sont (LiBr / H2O) et (H2O / NH3) 
où NH3 est le fluide frigorigène et permettant d'obtenir des températures négatives. 




Figure 1.6. Cycle de base de réfrigération par absorption. 
3.1.2 Particularités du système 
Plusieurs études ont été effectuées pour améliorer le COP des cycles à absorption.  Pour cela, 
des modifications sur le cycle de base ont été faites afin d’améliorer et augmenter le COP en 
augmentant la différence de pression entre le condenseur et l’évaporateur par des étages de 
compression supplémentaires.  
Par exemple, le cycle à double effet qui fonctionne avec deux absorbeurs et deux générateurs 
permet d’obtenir un COP théorique d’environ 1,4 [16]. En pratique, à cause des pompes et 
l’irréversibilité de transfert thermique, le COP est de l’ordre de 1. Avec un cycle à triple 
effet, le COP est de l’ordre de 1,7 [16], malheureusement les cycles à double et à triples effet 
nécessitent des températures plus élevées pour la source chaude. Il est donc difficile de les 
utiliser pour le refroidissement solaire de bâtiments avec des capteurs solaires à eau (chauffe-
eau solaire).  
D’autres recherches ont été aussi réalisées pour tester de nouveaux couples de travail, tels 
que des mélanges d’alcanes légers (C3 - C8) [17], mais les résultats montrent que les COPs 
obtenus ne dépassent pas les valeurs correspondant au couple (LiBr / H2O). 
Comme on l’a vu au-dessus, le niveau de température de la source chaude est un paramètre 
important pour l’utilisation des cycles thermodynamiques à absorption en refroidissement 
solaire. Il est clair que l’augmentation du COP impose une augmentation de la température 
de source chaude. Par exemple, pour une machine à double effet, une température de l’ordre 
de 150°C est nécessaire comme température de source alors que pour une machine à simple 
effet, une température d’environ 82,5°C est largement suffisante. Pour cela, les cycles 
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thermodynamiques à double et à triple effet ne sont exploités qu’avec des combustibles 
fossiles ou avec les concentrateurs solaires puisque son intervalle de température est 
d’environ de (165-180°C).  
3.2 Cycles fermés à adsorption physique 
Le phénomène d’adsorption est basé sur la structure microporeuse de quelques matériaux 
solides capables de retenir des substances liquides grâce aux forces de Van Der Waals. 
Généralement, Les corps les plus utilisés sont les charbons actifs, le gel de silice  et les 
zéolites. Le processus d’adsorption peut être inversé, lorsqu’on chauffe le solide, la vapeur 
de l’adsorbat se libère  pour pouvoir réaliser un cycle thermodynamique. De nombreux 
travaux dans la littérature font état de développements d’installation de réfrigération par 
adsorption [18-23].  
3.2.1.1 Principe de fonctionnement 
La figure 1.. 7 représente le trajet thermodynamique de base d’une machine frigorifique à 
adsorption dans le diagramme de Clapeyron (Ln P, −1/T). Ce cycle dit idéal, représente 
l’évolution de l’état de mélange adsorbant/adsorbat contenu dans l’adsorbeur. Chaque cycle 
comprend deux phases principales régissant le fonctionnement : une phase de chauffage du 
mélange adsorbant/adsorbat et une autre de refroidissement du même mélange (figure 1.2.2) 
[24]. Le principe de fonctionnement et la conception d’une machine frigorifique à adsorption 
en cycle intermittent sont décrits en détail dans le Tableau 1.1. La machine comporte les 
composants suivants (figure 1.8):  
o Un capteur solaire/adsorbeur qui contient le lit d’adsorbant. 
o Un condenseur, généralement un échangeur de chaleur à air de type (tubes à ailettes) 
qui est refroidi par convection naturelle;  
o Un évaporateur situé dans une enceinte frigorifique bien isolée.  
Du principe de fonctionnement, on peut remarquer que les réfrigérateurs à adsorption 
fonctionnent sous quatre températures limites, à l'inverse des machines de réfrigération par 
sorption commune, qui sont trois températures limites. 




Figure 1.7. Cycle de base de réfrigération par adsorption. 
 
Figure 1.8. Principaux éléments dans une machine frigorifique solaire à adsorption. 
Tableau 1.1. Principe de fonctionnement d'un réfrigérateur solaire à adsorption. 
Phase Description  
Schéma 
Diagramme 





solaire   chauffe   le 
capteur-adsorbeur. 
La pression de 
vapeur et  la 
température 
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3.2.2 Particularité de système 
Pour atteindre à une production de froid presque continue, il est nécessaire d’utiliser deux 
ou plusieurs adsorbeurs opérant en même temps d’une manière alternée.  
Phase 2 : 
Désorption 
(10h-16h) 
Lorsque la pression 
de saturation 
correspondant à la 
température du 
Condenseur est 
atteinte, les vapeurs 












diminue, le capteur 
se refroidit et la 
pression diminue 
dans le système pour 
atteindre la pression 
de l’évaporateur. Le 
refroidissement est 
favorisé par 
l'ouverture d'un volet 




















déséquilibre et va 
se "recharger" en 
adsorbant la  
vapeur contenue 
dans  le 
système. 
Cette vapeur  est  
produite par  évaporation du liquide se trouvant 
dans l’évaporateur, en produisant l’effet 
frigorifique désiré. Lorsque la température dans 
l’évaporateur atteint le point de congélation, il y 
a une formation d’un stock de glace qui permet 
à l'enceinte de rester à basse température pendant 
la journée suivante, éventuellement plusieurs 
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Les installations de refroidissement par adsorption solaire sont des machines de puissances 
plus faibles que les systèmes à absorption et ne sont pas disponibles commercialement.  
L’avantage de la technologie d’adsorption est qu’elle peut fonctionner avec des températures 
de source chaude faibles (52,5 - 82,5°C ) avec des COPs pouvant atteindre 0,59 [25]. 
Cependant, elle nécessite une grande surface de captation pour une puissance frigorifique 
donnée.  
La surface spécifique moyenne pour les installations à adsorption est de 3,49 m²/kWf alors 
que pour l’absorption elle est de l’ordre de 2,77 m²/kWf [26]. Les machines sont, elles aussi, 
plus volumineuses à cause de la faible conductivité thermique des absorbants. 
Demir et al. [27] a souligné les avantages et les inconvénients les plus importants des 
systèmes d'adsorption. Les principaux avantages des systèmes de réfrigération par 
adsorption peuvent être résumés comme suit: 
o Ils peuvent fonctionner avec des sources d'énergie thermiques telles que la chaleur 
perdue, le solaire, et les énergies géothermiques, etc. 
o Ils ne nécessitent pas de parties mobiles pour la circulation du fluide de travail; 
o Ils ont une longue durée de vie; 
o Ils fonctionnent sans bruit et vibrations; 
o Ils ont un simple principe de fonctionnement ; 
o Ils ne nécessitent pas d'entretien fréquent ; 
o Ils sont respectueux de l'environnement puisqu'ils ne contiennent pas de matières   
dangereuses pour l'environnement 
En revanche, Les principaux inconvénients des systèmes d'adsorption sont les suivants: 
o Ils ont un faible coefficient de performance (COP); 
o Ils travaillent de façon intermittente; 
o Ils ont besoin de haute technologie et une conception spéciale pour maintenir un vide 
poussé; 
o Ils ont un volume et un poids importants par rapport aux systèmes frigorifiques 
conventionnels; 
o Ils ont une faible puissance de refroidissement spécifique (PRS). Le PRS est défini 
comme la puissance de refroidissement en watts par kilogramme d'adsorbant. 
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4 Comparaison des technologies de réfrigération solaires par sorption 
Le tableau 1.2. donne quelques caractéristiques principales du processus de réfrigération 
solaire à sorption. Les prix qui sont indiqués dans le tableau 1.2. sont à titre indicatif car ils 
dépendent évidemment du produit.  
5 Conclusion   
Dans ce chapitre, nous avons examiné une variété de technologies disponibles pour convertir 
l’énergie solaire en effet frigorifique. L’étude dresse les principaux moyens de production 
de froid solaire, en l’occurrence la climatisation solaire électrique (photovoltaïques), 
refroidissement solaire à cycle ouvert par dessiccation et le refroidissement solaire à cycle 
fermé à sorption. 
A travers l’étude réalisée, nous avons montré qu’un RS solaire nécessite des investissements 
beaucoup plus élevés qu’un cycle de compression classique; il nécessite généralement une 
tour de refroidissement pour un fonctionnement continu. Le coût élevé des technologies de 
Tableau 1.2. Comparaison des technologies de réfrigération par sorption solaires. « Les 
données présentées ne sont que des indications de base. » 
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réfrigération solaire par sorption présente le principal obstacle pour la commercialisation 
massique de la technologie. 
Pour les systèmes ouverts de réfrigération par sorption, il a été montré que dans les climats 
chauds et humides, ou dans un air ambiant à forte humidité, une conception spéciale et plus 
complexe du processus de refroidissement par dessiccation est nécessaire. En effet, la 
réduction du taux d'humidité élevé à un niveau suffisamment faible permet l’utilisation 
directe du refroidisseur par dessiccation.  
Pour les systèmes fermés, il a été montré que les machines de réfrigération par sorption, en 
particulier les machines à absorption, sont disponibles commercialement pour des 
applications à grande puissance. Cependant, le marché des unités d'absorption à petite 
puissance (5-10 kW) est actuellement en développement [28]. En effet, l’étude 
bibliographique montre que les machines de réfrigération par adsorption se présentent avec 
un COP solaire relativement faible.  
Il a été montré que les machines d'adsorption sont assez volumineuses, avec une quantité 
significative de matériel et d'échangeurs de grandes dimensions, comparativement à des 
machines d'absorption. Cependant, le niveau de température de génération est plus faible 
que celui requis par les sorbants liquides. Les  machines à adsorption ne nécessitent 
généralement très peu de pièces mobiles ce qui réduit le besoin d'entretien. Ceci est très 
important notamment dans un contexte de manque d'entretien, de techniciens qualifiés ou de 
pièces non fabriquées localement. Ceci renforce le choix d’étudier la faisabilité des  
installations solaire à adsorption dans la région de Biskra. Ainsi, le prochain chapitre est 
dédié à l’état de l’art de la technologie de production de froid solaire par le phénomène 
d’adsorption. 
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CHAPITRE 2. MACHINES FRIGORIFIQUES A 
ADSORPTION 
Comme déjà mentionné dans le chapitre précédent, puisque le système de refroidissement 
par adsorption peut être conduit par de faibles températures (généralement inférieur à 90 °C), 
la combinaison de ce dernier avec des collecteurs solaires devient courante notamment 
durant ces dernières années. L’exploitation de l’énergie solaire se fait par des collecteurs-
adsorbeurs dans le cas des cycles intermittents ou par des chauffe-eau solaires dans le cas 
des installations de production continue de froid tel que les « Chillers ». Pour cela, et pour 
présenter une synthèse bibliographique claire des activités de recherche appliquées et les 
projets de réfrigération solaire par adsorption en cours, il est convenable de les classer en 
deux catégories différentes : réfrigérateurs à adsorption, avec un seul adsorbeur, qui 
fonctionnent en cycle intermittent et refroidisseurs à adsorption à double adsorbeurs 
(Chiller). 
Ce chapitre présente un état de l'art des installations solaires à adsorption ainsi que des 
techniques de rafraîchissement solaire les plus courantes. Notre objectif est de donner une 
vue générale sur les techniques utilisées dans le domaine de production de froid par le 
phénomène d’adsorption. Pour cela, il nous semble qu’il est approprié de présenter ici seuls 
les travaux expérimentaux dans le domaine de production de froid par adsorption qui 
utilisent l’énergie solaire comme source chaude. 
Ainsi, les activités de recherche appliquées et les projets de réfrigération solaire à adsorption 
en cours sont présentés et discutés en se basant sur les principaux résultats et les 
performances de chaque installation. 
1 Réfrigérateur à adsorption « Cycle intermittent » 
Boubakri et al. [29-32] ont développé depuis plusieurs années à SADIM utilisant du charbon 
actif (figure 2.1). Les essais expérimentaux ont été réalisés pendant une longue période à 
Agadir (latitude 30.4°N, au sud du Maroc, de l'été 1990), où le climat méditerranéen est 
relativement favorable pour les machines de réfrigération solaire [31]: l'insolation moyenne 
annuelle (19,54 MJ m- 2), la température ambiante pendant la journée (24 °C) et de nuit (15 
°C). Ceci est en concordance avec les simulations effectuées par Le Pierrès[33] pour un 
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réfrigérateur solaire de faible température à Casablanca (latitude 33.31N, Maroc). Le nouvel 
élément principal de l'appareil proposé est le fait que le capteur solaire et le condenseur sont 
assemblés en une seule pièce (figure 2.1) [29-32]. Les ailettes situées à la surface arrière du 
capteur solaire assurent la condensation du réfrigérant. Le Charbon actif / méthanol est 
utilisé comme le couple de travail. Une production de glace quotidienne de plus de 5 kg et 
un COP solaire de 0,12 ont été atteints. La machine est mise sur le marché dans les années 
80 par Brissoneau et Lotz- Marine (BLM), (une société française qui a cependant arrêté la 
production parce que le produit était trop cher (1500 $ US) pour une production de glace 
journalière  égal à 5,5 kg avant la  fin des années  80 [34]). La nouvelle conception de la 
machine utilise un échangeur de chaleur unique jouant alternativement le rôle de condenseur 
et d'évaporateur [32, 35]. Il est prévu que cette nouvelle conception aboutirait à une meilleure 
performance de la machine tout en réduisant son poids et son coût. 
Lemmini et Errougani [36] ont construit et testé un système de réfrigération solaire à 
adsorption en utilisant le couple  charbon actif (AC35)-méthanol à Rabat (Maroc). Le 
système se compose d'un collecteur à plaque plane, un condenseur et un évaporateur dans 
une chambre froide. Les résultats expérimentaux montrent que l'appareil peut produire du 
froid, même pour les jours pluvieux et nuageux et le COP solaire comprise entre 0,05 et 0,08 
pour une irradiation entre 12000 et 27000 kJ/m2 et une température ambiante moyenne 
quotidienne entre 14 et 18 °C et la plus basse température atteinte par l'évaporateur entre -5 
et 8 °C. La disposition de l'unité expérimentale est illustrée sur la figure 2.2. 
 
Figure 2.1. Schéma de la technologie de machine à glace (capteur – condensateur) [31]. 




Figure 2.2. Disposition de l'unité expérimentale de Errougani et Lemmini[36]. 
D’après Fan et al. [37] un grand nombre de travaux de recherche sur la réfrigération 
d'adsorption ont été faits à l’université de Shanghai Jiao Tong depuis 1993 en Chine. 
Plusieurs prototypes de machines à glaçons d'adsorption ont été développés et testés dans 
les années passées. Fan et al. [37] ajoutent qu’une nouvelle machine de congélation solaire, 
développée aussi par l’Université chinoise, peut produire 4-5 kg de glaces chaque jour 
ensoleillé, dans des conditions de l'ordre de 18-22 MJ/m2, avec le prix pas plus de 250$US 
par 1m2 du capteur. Cette amélioration économique de ces machines de congélation solaire 
est aujourd'hui fabriquée pour les applications de masse en Chine.  
Un prototype d'un processus d'adsorption solide-gaz avec BaCl2-ammoniac réaction 
chimique et de transformation liquide-gaz d'ammoniac à des fins de 
congélation a  été construit et testé dans le laboratoire PROMES à Perpignan, France [33]. 
Les résultats expérimentaux ont prouvé qu'il est possible de produire du froid avec des 
températures de moins de -20 °C et une température minimale de -30.5 °C peut être atteinte, 
le COP solaire obtenu est de 0,061 ce qui est comparable avec les performances 
présentées par d'autres systèmes. Leurs résultats peuvent ensuite servir de guides  pour la 
production de froid à basse température par l'énergie solaire. 
Li et al. [38] en 2001 ont construit une machine à adsorption solide à glaçons froid avec 
charbon-méthanol comme un couple de travail. Les résultats expérimentaux montrent que le 
COP thermique est d'environ 0,45 et le COP solaire est d'environ 0,12 à 0,14, avec environ 
5-6 kg de glace produites par m2 de collecteur.  
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Après quelques améliorations, une semblable machine solaire à glaçons sans vannes a été 
construite en 2004 par Li et al [39]. Pour ce système, il n'y a pas de réservoirs, ni vanne de 
raccordement ou vanne d’étranglement ce qui rend la structure du système très simple (figure 
2.3). Les résultats expérimentaux ont montré que 6,0-7,0 kg de glace peuvent être obtenues 
lorsque le gisement solaire est d'environ 17-20 MJ/m2 avec un COP solaire d'environ de 0,13 
à 0,15. Dans des conditions extérieures, le système peut produire 4,0 kg de glace avec un 
COP d'environ 0,12 lorsque le gisement solaire total reçu est d'environ 16-18MJ/m2.  
Medini et al. [40] ont étudié une machine solaire à adsorption sans vannes pour la production 
de la glace avec une surface de collecteur 0.8m2 en 1991. Le prototype utilisé fonctionne par 
un cycle intermittent en utilisant le couple charbon actif (AC35-méthanol) comme couple de 
travail. Les résultats ont montré qu’avec une efficacité de collecteur de 0,41 et un COP 
thermique de 0,40, il est possible d'obtenir un COP solaire de 0,15, et de produire 4 kg de 
glace par jour pendant l'été. 
 En 1994, R. Critoph [41] a construit un petit réfrigérateur solaire à adsorption solide. Le 
collecteur est de 1,4 m2 de surface et contient 17 kg de charbon actif. La chambre froide est 
à distance du capteur/adsorbeur, reliée à lui par un tuyau flexible en acier. Le petit prototype 
peut produire jusqu'à 4 kg de glace par jour. Sumathy et Li [42] ont exploité l’énergie solaire 
pour produire la glace avec le couple d'adsorption solide charbon actif /méthanol, en utilisant 
un capteur adsorbeur de plaque plane avec une surface de 0.92m2. NM Khattab[43] a 
développé un réfrigérateur solaire à 
 
Figure 2.3. Le schéma  du glaçons solaire sans valve : (1) plaque de couverture, (2) lit adsorbant, (3) 
les matériaux d'isolation, (4) de glace cadre, (5) condenseur, (6) des conduits de raccordement, (7) 
évaporateur, (8) réservoir d'eau (9) boîte d’isolation [39]. 
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adsorption en utilisant le charbon de bois (de type local domestique) et le méthanol comme 
couple de travail,  l’évaporateur et le condenseur associés à l'autre extrémité et un 
agencement simple  de réflecteurs plans pour chauffer le générateur. Les résultats des tests 
montrent que, la production quotidienne de glace est de 6,9 et 9,4 kg/m2 et le COP solaire 
net est de 0,136 et 0,159 pour les climats froid et chaud, respectivement. 
Un réfrigérateur solaire a été conçu, dimensionné, construit et testé en 2007-2008 à 
l'Université de technologie de Tshwane en Afrique du Sud (figure 2.4) [44]. Le couple de 
travail choisi est le (gel de silice / H2O) pour sa température de régénération relativement 
faible (80-100 °C). La conception des composants du système est détaillée par Nwamba[44]. 
Pour un refroidissement naturel par une température ambiante de condensation de 35 °C, 
l’eau refroidie (6-15 °C) est délivrée par le réfrigérateur. Cependant, la température de 
l’enceinte froide augmente au-delà de 10°C et jusqu'à 35°C pendant la journée, répondant à 
l'objectif de la machine, qui est la conservation des fruits et légumes (4-10°C). Cet 
inconvénient est dû de divers facteurs, principalement une isolation insuffisante de l’enceinte 
froide et les fuites d'air entrant dans le processus (jusqu'à 50 mbar, après cinq jours de 
fonctionnement). Ce dernier est connu pour être très nuisible aux processus de sorption, 
comme l’a rapporté par Kreussler et al. [45] qui ont examiné  un réfrigérateur solaire utilisant  
(zéolite / H2O) pour les pays en voie de développement. Un faible COP solaire de  0,058 a 
été atteint. Le coût du réfrigérateur solaire a été estimé plus de 3600 €. L'auteur estime que 
le coût pourrait être beaucoup plus élevé, car une main d'œuvre hautement qualifiée et une 
technologie de  vide  est nécessaire. L'étude a également fait une comparaison économique 
entre la réfrigération assistée par le solaire et d'un réfrigérateur classique pour ouvrir la voie 
à de futures études. 
 
Figure 2.4. Photo du réfrigérateur à adsorption à l'Université de technologie de Tshwane (Afrique 
du Sud): (a) avant et (b) vue arrière[44]. 
Chapitre 2. Machines frigorifiques à adsorption 
22 
 
Certaines activités de vulgarisation de la technologie de réfrigération par adsorption solaire 
ont été menées par la NGO Suisse "Centre Écologique Albert Schweitzer» de Ouagadougou 
(CAES-BF). Les activités de recherche ont été principalement portées par certains 
partenaires européens de l'NGO. Basé sur diverses activités de recherche menées depuis les 
années 80 par le CNRS (France), le LESBAT (Suisse) a construit en 1999 un prototype de 
démonstration (figure 2.5) et de divers prototypes à l'échelle de laboratoire dont le 
développement conduit à une RS solaire qui pourrait être assemblée dans les pays en voie 
de développement [21, 46, 47]. Au moins deux prototypes ont été testés avec succès à 
Ouagadougou (latitude 12.3°N, Burkina Faso, Sahel pays). Le premier est basé sur le 
(carbone actif / méthanol), a été construit en 1999 et testé à Ouagadougou [21]. Les 
principales caractéristiques de la machine sont présentées sur le Tableau 2.2. A part la 
technologie du vide, l'appareil complet peut être construit localement. Une mesure typique 
des essais, qui durent trois semaines à Ouagadougou, a été rapportée en détail [47].  
La différence de température entre le condenseur et l'air ambiant est toujours inférieure à 5 
°C. L'évaporateur reste à 0 °C, ou en dessous, tout le long de la journée. Les auteurs 
rapportent que les COPs solaires sont dans la gamme de 0,09 à 0,13, selon les conditions 
climatiques pendant trois semaines (insolation: 19- 25 MJ m-2; température moyenne: lever 
du soleil: 27,4 °C, l'après-midi: 37,4 °C). Ils ont également rapporté que l'utilisation d'un 
volet de ventilation ouvert pendant la nuit pour augmenter le refroidissement nocturne du 
 
Figure 2.5. Schéma du réfrigérateur solaire à adsorption testé à Ouagadougou [21]. 
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collecteur-adsorbeur, ceci augmente le rendement du réfrigérateur d'environ un tiers. Ce 
volet de ventilation est destiné à être la seule partie mobile du réfrigérateur. L'utilisation de 
panneaux d'isolation sous vide (VIP) avec une épaisseur de 40 mm permet d’avoir un volume 
optimal de l'armoire froide. 
En été 2002, un autre réfrigérateur, en utilisant cette fois (gel de silice / eau) (figure 2.6) 
comme couple de travail a été testé à Ouagadougou [20]. La vanne qui sépare les récipients 
à haute et basse pression a été conçue par le LESBAT. Elle est automatique et n'a aucun 
contrôle électronique [47]. 
Dans la même année, le (CEAS-BF) a mis en œuvre une étude de marché au Burkina Faso. 
Le résultat a indiqué que plus de cent réfrigérateurs pourraient être vendus chaque année 
pendant trois ans aux (ONGs), hôpitaux, hôtels et aux coopératives agricoles tant que le prix 
est moins de 1150 € [47]. Par conséquent, le défi consiste à être en mesure de produire la 
machine localement avec une main d’œuvre locale qualifiée sans dépasser le prix [47]. La 
machine a été portée en 2009 sur le marché sous le nom (SOLAREF) (figure 2.6). La 
promotion est basée sur le concept du commerce coopératif, créé par (SOLAREF) [46]: Ces 
réfrigérateurs pourraient être vendus que si la population locale est formée pour 
l'assemblage, l'installation et la réparation des appareils. Les principales caractéristiques des 
réfrigérateurs (deux modèles commerciaux) sont données dans le Tableau 2.1. Ils sont 
conçus pour garder les vaccins et les aliments au froid pendant trois jours consécutifs pour 
des conditions extrêmes de température, comme 43 °C dans la journée et 34 °C pendant la 
nuit [46], après cinq jours ensoleillés consécutifs (moyenne journalière: 30 MJ m- 2). Aucune 
maintenance n’est nécessaire et le réfrigérateur est sans aucune pièce mécanique mobile et 
aucune action humaine pour le fonctionnement quotidien n’est nécessaire. Bien que 
(SOLAREF) a reçu plusieurs prix prestigieux [46] pour le produit, en 2010, (SOLAREF) a 
montré sa déception et a rapporté que seulement une dizaine de réfrigérateurs ont été vendus 
dans les pays africains depuis qu'ils ont démarré [46]. Selon le promoteur, l'acquisition des 
réfrigérateurs par les hôpitaux est habituellement une longue, complexe et difficile procédure 
financière. Il est parfois plus facile pour un centre sanitaire d’acheter de nouveaux vaccins 
que de préserver ceux qui ont déjà été achetés. 




Figure 2.6. Photo d'un SADIM de SOLAREF à Ouagadougou [46]. 
Tableau 2.1. Données des deux modèles de réfrigérateurs commerciaux SOLAREF [46, 48]. 
Les travaux de recherche sur la réfrigération solaire effectués conjointement par le Centre 
de recherche sur l'énergie et le développement (Université du Nigeria, Nsukka: UNN, 
latitude 6.91N) et de l'Université fédérale de Technologie de Owerri (Nigeria, la latitude 
5.91N) est l'une des plus longues-terme et soutenue dans le domaine de production de froid 
par adsorption en Afrique, pendant plus de trois décennies [49-60].Ces activités ont porté 
principalement sur le développement d'un réfrigérateur solaire à adsorption en utilisant 
autant que possible des matériaux disponibles localement. Prototypes de deux RS solaires 
différents ont été conçus, construits et testés.Le premier fonctionne par (CaCl2 / NH3) comme 
couple de travail [57]. CaSO4 et le ciment ont été mélangés avec du CaCl2 afin d'obtenir un 
adsorbant plus stable  [57].L'adsorbant a été installé dans une unité (collecteur / adsorbant / 
générateur) combinée qui comporte une plaque de collecteur de surface totale de 1,41 m2.Un 
condenseur-évaporatif à eau stagnante est fabriqué de parpaings renforcés et un 
Modèle SR70 SR200 
Capacité de l'armoire froide 
Surface de capteurs solaires 
Prix 
Volume du réfrigérateur 
Poids 
70 l 
1 x 1 m2 




2 x 1 m2 
8400 €  
- 
- 
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évaporateur enroulé en spirale qui est installé directement sous l’adsorbant. Un 
refroidissement équivalent à une production de glace à 1 kg jour-1 m-2 a été produite par le 
réfrigérateur solaire. Un autre développement de l'adsorbant, ce qu'on appelle "Nsukkanut", 
a été menée afin de traiter certains problèmes de la matière (gonflement, le compactage, la 
désintégration, faible conductivité thermique, etc.) lors du maintien d’une porosité suffisante 
[49].Par conséquent, diverses propriétés thermodynamiques de la "Nsukkanut" ont été 
profondément étudiées [51, 52]. Le nouveau adsorbant a été utilisé dans le prototype original 
pour les mesures de performance à long terme [50]. Après plus de 40 tests sur des variations 
climatiques annuelles à Nsukka, aucune réduction de la performance de l’unité n’a été 
observée. Le plus haut rendement quotidien d'un prototype avec un capteur de 1,41 m² a 
produit 1,65 kg m-2 de glace [50]. Le COP solaire varié au de 0,008 au 0,053, ce qui est 
faible considérant que les COPs solaire de 0,1 ou plus sont possibles pour les réfrigérateurs 
solaires à adsorption.  
Plus tard, un RS solaire similaire, en utilisant cette fois (charbon actif / méthanol) comme 
couple de travail, a été étudié à l'UNN. Un prototype a été conçu, construit et testé. Certaines 
fonctionnalités liées à la construction du prototype sont donnés dans le Tableau 2.2. Les 
chercheurs ont sélectionné le couple de travail (charbon actif/méthanol) pour les nombreux 
avantages qu'il offre [56]: matériau peu coûteux facilement disponibles ou pouvant être 
produite dans la plupart des pays en développement, la construction relativement facile en 
raison des conditions de fonctionnement à basse pression, stabilité chimique, COP renforcée. 
Le réfrigérateur est composé de trois éléments principaux (figures 7a, 8, et tableau 2.2) [54, 
59]: Un capteur solaire (collecteur / générateur / absorbeur), un condenseur évaporatif et un 
évaporateur (figure 2.7b). 
 
Figure 2.7.a. Présentation schématique du deuxième SAdIM construit à UNN 




Figure 2.7.b. Collecteur/adsorbeur de SAdIM de l’UNN 
 
Figure 2.8. Photo du réfrigérateur solaire construit à l'UNN [54]. 
Récemment en Portugal, Brites et al. [61] ont testé avec succès un prototype de réfrigération 
à adsorption solaire fonctionne par le gel de silice/eau comme un couple de travail (figure 
2.9). Le but est de maintenir la température de l'évaporateur proche de 0°C à partir du 
premier jour de fonctionnement, produire une quantité de glace suffisante pour maintenir la 
température de l’enceinte frigorifique stable durant deux jours dans le cas de l’absence du 
soleil. La capacité frigorifique du prototype développé est suffisante pour refroidir à 0°C 
quatre bouteilles en plastique d’eau de 1,5 l de chacune. La puissance frigorifique journalière 
moyenne est d’environ 75 W. 
La comparaison des résultats expérimentaux avec ceux obtenus à partir de la simulation 
numérique a montré qu’il est possible d’améliorer les performances solaires du réfrigérateur. 
Le réfrigérateur amélioré a une capacité frigorifique de trois fois plus que la capacité du 
réfrigérateur ancien. La puissance frigorifique journalière moyenne est de 225 W. Les 
auteurs ont fait une étude de l’influence de quelques paramètres sur les performances du 
réfrigérateur solaire. Cette étude permet d’identifier l’amélioration significative possible, de 
concevoir et de dimensionner les nouveaux réfrigérateurs avec des performances améliorées. 
L’étude a également permet d’obtenir les principaux paramètres qui conduisent à 
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l’amélioration du système avec un coefficient de performance comparable avec les valeurs 
les plus élevées rapportées dans la littérature. Les résultats de Brites et al. [61] sont donc 
pertinents pour des études plus poussées dans le domaine, ainsi que pour la conception et le 
fonctionnement de ce type de systèmes.  
Récemment, une équipe de chercheurs algériens ont réalisé et testé avec succès dans le 
Centre de Développement des Energies Renouvelables, CDER, une machine frigorifique 
solaire à adsorption en utilisant le gel de silice / eau comme couple de travail dans les 
conditions climatiques de Bou-Ismail, Algérie [62]. Le réfrigérateur consiste essentiellement 
en trois composantes : collecteur-adsobeur (lit d’adsorbant tubulaire, surface réfléchissante 
et 4,5 kg de gel de silice), condenseur à air (tube lisse), et un évaporateur, ainsi que d’autres 
éléments supplémentaires (figure 2.10). Les tests sont effectués dans le mois de Juillet 2015. 
Les résultats expérimentaux indiquent que la température de génération varie de 95 à 117 °C 
pour une température ambiante moyenne de 33°C. La température de condensation varie de 
45 à 53 °C et +5 °C comme température minimale d’évaporateur. Les valeurs de pression 
enregistrées dans le lit d’adsorbant sont de l’ordre de 80 à 100 mbar. Le COP solaire de la 
machine allant de 0.083 à 0.09. En comparant la conception du réfrigérateur réalisé par [62] 
à d’autres systèmes de réfrigération par adsorption dans la littérature [36, 63, 64], le 
réfrigérateur Algérien présente une nouvelle construction pratique du collecteur-adsorbeur, 
du condenseur et de l’évaporateur.  Les principales améliorations de cette conception sont : 
le transfert de chaleur amélioré en utilisant la surface réfléchissante, les exigences d’entretien 
réduites et sa surface de capteur réduite.  
 
Figure 2.9. Schéma et photo du réfrigérateur solaire construit et testé par G.J.V.N. Brites[61]. 




Figure 2.10. Photo de la machine expérimentale du réfrigérateur solaire de F. Bouzeffour [62]. 
 
Figure 2.11. Représentation schématique du réfrigérateur solaire de F. Bouzeffour [62]. 
Un lit d’adsorbant sous forme d’un tube à ailettes en alliage d’aluminium de grand diamètre 
a été conçu et optimisé par Jit et al. [65] en Chine en améliorant le transfert de chaleur et de 
masse dans le collecteur (figures 2.12 et 2.13). L’efficacité de collection du collecteur était 
comprise entre 31,64 % et 42,7%, et la distribution de la température dans le lit d’adsorbant 
était relativement uniforme. Certaines expériences correspondant au processus d’adsorption 
/ désorption avec et sans vannes de contrôle ont été conduites dans quatre conditions 
météorologiques typiques : ensoleillées avec ciel clair, ensoleillées avec ciel nuageux, ciel 
nuageux et ciel couvert. Le Charbon actif / Méthanol a été utilisé comme couple de 
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fonctionnement dans les expériences. Les tests ont atteint un COP maximal de 0.122 et une 
quantité de glace quotidienne maximale produite de 6,5 kg. Les résultats montrent que sous 
les conditions météorologiques ensoleillées avec ciel clair, ensoleillées avec ciel nuageux et  
ciel nuageux, le phénomène de production de glace a été observé. Même dans les conditions 
météorologiques du ciel couvert, l’efficacité de refroidissement du système a atteint 0.039 
lorsque le rayonnement solaire total a atteint 11,51 MJ. Ainsi, l’efficacité de refroidissement 
du système solaire avec la vanne de contrôle dans le processus d’adsorption/désorption était 
significativement plus élevée que celle sans vanne de contrôle. 
Le tableau ci-dessous (Tableau 2.2) résume les caractéristiques principales et les 
performances de certains réfrigérateurs solaires à adsorption mentionnés plus haut.     
 
Figure 2.12. Configuration de l'enveloppe d'adsorption des tubes à ailettes [65]. 
 
Figure 2.13. Structure du collecteur et lit d’adsorbant [65]. (1) Vitre, (2) Enveloppe de tube à 
ailettes, (3) collecteur des tubes et (4) cadre. 
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Tableau 2.2. Principaux éléments et performances de la partie de la RS solaire. 
Pays  Auteurs  Le couple Capteur/générateur Condenseur Evaporateur Cabinet froide performance Ref 
Chine Li et al. 
2004 




44 kg de charbon 
Tubes en cuivre avec  
des ailettes en aluminium 
Surface d’échange 4,5 m². 
Une série de huit cellules 
trapézoïdales 
220 mm· 320 mm· 100 
mm 
0,28 m² 
- 6,0-7,0 kg par m² 
0,13 à 0,15 
 
[38, 39] 
Ji et al. 
2014 
Charbon actif / 
méthanol 
Capteur tubulaire 
1560 mm x 1320 mm x 150 mm 
Surface: 1.1 m² 
29 kg de charbon actif 
Diametre externe/interne 90/40 
Condenseur à air  
de type tubes à ailettes  
- - COP solaire : 0,122 
Température de génération: 80 °C. 
Production quotidienne de glace : 6,5 kg 
[65] 
Tunisie  Medini et al. 
1990 
Charbon actif / 
méthanol 
Capteur plan 
Surface : 0,8 m²  
15 kg de charbon actif 
Echangeur du type à immersion complète lors 
de la condensation 





Volume : 18 l   COP solaire : 0,15 
7 kg de glace  
[40] 
Egypt NM Khattab 
2004 
Charbon actif / 
méthanol 
Tubulaire  
Diamètre externe/interne 50/20 mm 
0,6 kg de charbon actif  
Tube lisse  
Longueur : 0,5 m  
Diamètre : 0,015 m    
-  COP solaire : 0,159 
Température de génération :120-133 °C 
Production quotidienne de glace : 6,9 et 9,4 
kg/m² 
Température de refroidissement : -1 
 
[43] 
Portugal  Brites et al. 
2016 
Gel de silice/ 
eau  
Capteur plan  
Surface : 1m² 
30 kg de gel de silice   
 
Condenseur à air 
6 tubes en cuivre connectés avec deux 
collecteurs 
Nombre des ailettes : 100   
Surface d’échange : 20m²   
Surface d’échange : 0,2 
m² 
Volume : 15 l  COP solaire : 0,061 
Température de refroidissement: 0°C 
 
[61] 
Algérie  F. Bouzeffour 
2016 
Gel de silice/ 
eau 
Capteur tubulaire 
Surface : 0,7x0,9 m 
4,5 kg de gel de silice 
Diameter externe/interne 40/14 
condenseur à air (tube lisse) 
Diamètre externe/interne: 9/7 mm 
Tube lisse  
Diamètre 
externe/interne : 40/38cm 
Volume : 0,8 l  
Volume :15 l COP solaire : 0.083 à 0.09 
Température de génération varie : 95-117 °C 
Température ambiante moyenne : de 33°C 
Température minimale d’évaporateur : +5 °C 
[62] 
Nigeria E.E. Anyanwu 
2003 
 Capteur plan 
Surface effective : 1.2 m2  
Angle d'inclinaison : 7° 
6 tubes du capteur 
Diamètre extérieur 60.3/52.5 mm 
Tube intérieure avec perforation : 21.3/15.8 mm 
La longueur du tube : 1.64 m2 
La masse de générateur : 60 kg 
Condenseur évaporatif installé dans le bain 
d'eau 
 
Serpentin en acier : 
Longueur : 4.78 m 
Diamètre : 21.34/15.8 mm 
enroulé en spirale 
 
Longueur : 1.62 m 
Diamètre : 2.7/0.9 mm 
Contenu du réservoir d'eau : 3 kg COP Solaire : 0.007-0.015 
Température de refroidissement: 1°c 
Période de génération : 6.5-8 h 
Température maximale de génération : 96°c 













A. Boubakri et 
al. 1992 
Charbon actif / 
méthanol 
Surface : 2m2 
Angle d'inclinaison : 20° 
MAXSORB surface sélective 
Condenseur refroidi par l’air avec des ailettes 
    (7.5m2) intégré dans le   
    générateur 
20 kg de charbon actif 
Intégré au générateur Acier 
 
surface : 0.3 m2 
Réservoir d'eau de 5,2 l (bac à 
glaçons) 
COP Solaire : 0.12 
Production quotidienne de glace : > 5 kg 
 
[29] 




Charbon actif / 
méthanol 
Surface effective : 0.73  m2 
 
Volets amovibles  
15 kg de charbon actif (AC35) 
Condenseur refroidi par air 
 
Tube en cuivre : 
Diamètre : 26/28 mm 
Longueur : 5.2 m 
Superficie totale des ailettes : 7.5 m 2 
Tube en cuivre 
 
Diamètre : 38/40 mm 




Volume disponible : 113 l 
 
Isolation : 100 mm de laine de 
verre 
COP Solaire : 0.02-0.08 [36] 
Afrique  




Silicagel/eau capteur plan 
 
Angle d'inclinaison : 30° 
Surface effective : 0.73  m2 
25 tubes 
Diamètre : 42/39 mm 
Longueur : 1240 mm 
30 kg de Silicagel 
condenseur à air par convection naturelle 
 
Tube en cuivre : 
Diamètre : 22 mm 
Longueur : 7.15 m 
Ailettes en aluminium : 2m2 
 
Tube en cuivre 
 
Diamètre : 54/51 mm 
Longueur : 7 m 
surface totale : 1.2 m2 
 
Réservoir d'eau de 25 l (bac à 
glaçons) 
Volume disponible : 216 l 
Isolation : 100 mm de Energylite 
COP Solaire : 0.058 
Eau glacée (6-15 1C) a été produit mais la 
température significative augmenter pendant 
la journée 
problèmes des fuites d'air 
[44] 













al. 2005  
 
 
Charbon actif / 
méthanol 
Capteur plat à vitrage simple 
 
Surface totale : 2 m2 
Angle d'inclinaison : 14.2° 
12 tubes 
Diamètre : 70 mm 
épaisseur : 1 mm 
Couche sélective (Maxorb) 
Absorption : 0.9,  
    émissivité : 0.10-0.15 
Tube central (grille 
    métallique) diamètre : 10mm 
isolation : 30 mm  laine de  verre 
40 kg d’Activate carbone AC40 
Condenseur refroidi par l’air avec des ailettes 
externes 
 
Superficie totale des ailettes : 6 m2 
 
Longueur : 2 m 
 
Diamètre : 50 mm 
Surface totale : 1.7 m2 
Réservoir d'eau de 40 l (bac à 
glaçons) 
Volume disponible : 440 l 
isolation : 150 mm de polystyrène 
expansé 
 
COP Solaire : 0.09-0.13 (insolation 19-25 MJ 
m-2 température moyenne: lever du soleil 





Charbon actif / 
méthanol 
Surface : 1m² 
Environ de 60 kg de charbon actif  
 
Tubes à ailettes  Tubes lisse  Volume : 70 l 
 
Température de refroidissement : 0 à +6 °C  [46] 





45 kg de BaCl2 
Surface : 6 m²  
Tubes à ailettes  
Surface d’échange : 9 m² 
Volume : 0,0017 m3 
Tubes à ailettes   
Surface d’échange : 22m² 
Volume : 0,001 m3 
Volume : 500 litres 
  
COP solaire : 0,061 
Température maximale de génération:70-80 
°C 
Température de refroidissement minimale : -
30,5 
[33] 
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2 Refroidisseur à adsorption avec double adsorbeur (Chiller) 
Un nouveau refroidisseur à adsorption à simple effet avec une capacité de 7,5 kW, a été 
développé par Sortech en Allemagne (2008) pour la climatisation solaire, ce dernier a une 
conception compact (0,795m de longueur,  1.10m de largeur et  1,19m d’hauteur) comme le 
montre la figure 2.14 [66].      
Le refroidisseur est basé sur le développement d'une nouvelle technologie de revêtement de 
SorTech AG et est actuellement intégré dans le Chillii. Le système est développé pour des 
bâtiments résidentiels et de bureaux ainsi que d'autres applications de refroidissement. La 
capacité de refroidissement est de 5,5 kW à une température de l'eau chaude de 67/75 °C et 
eau froide de 15/18 °C. Les résultats expérimentaux du système montrent que la puissance 
frigorifique augmente de 1,2 à 5,5 kW lorsque la température de source chaude augmente de 
57 à 80 °C. Les premières expériences des systèmes de refroidissement solaires installés ont 
montré que les refroidisseurs  fonctionnent très bien [66]. 
Le procédé de base de production de froid est la compression d'un fluide frigorigène ce qui 
provoque l'évaporation du liquide à basse température et pression, et de condensation de la 
vapeur à des températures et des pressions plus élevées. Au lieu de la 
compression mécanique comme dans les équipements électriques des climatiseurs, les 
refroidisseurs à adsorption utilisent l'énergie thermique pour la compression du fluide. Le 
principe de base de la compression thermique est l'ab ou adsorption du réfrigérant dans un 
 
Figure 2.14. Photo du Chiller à adsorption de Jakob et al [66]. 
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matériau liquide ou solide, Alors que les refroidisseurs à absorption utilisent le 
liquide lithium-bromure, et dans l’adsorption des adsorbants solides comme le gel de silice 
ou zéolithes sont utilisés.  
Dans les deux machines, le réfrigérant est de l'eau, ce qui entraîne que la tâche technique de 
la machine doit être exploité à des pressions très faibles dans une enceinte de 
confinement étanche au vide [66]. 
Etape 1 : Désorption – séchage de l’adsorbant  
L'adsorbant est séché par un apport de chaleur. La vapeur de réfrigérant est 
libéré, s'écoule dans le condenseur et est se liquéfié là-bas en cédant sa chaleur au milieu 
extérieur. Lorsque l’adsorbant est séché l'apport de chaleur dans l'adsorbeur est arrêté et la 
soupape  supérieure se ferme (voir la figure 2.15).  
Etape 2 : Adsorption –la vapeur de réfrigérant  est adsorbée à la surface de l’adsorbant  
Après une phase de refroidissement de l’adsorbeur, La vanne inférieure 
à l'évaporateur s'ouvre et l’adsorbant sec adsorbe la vapeur d'eau. Dans 
l'évaporateur, l'eau s'évapore et génère le froid, qui peut être utilisé pour la climatisation.  
Etape 3 : Retour de condensat 
Dans une dernière étape, le condensat liquide est renvoyé à l'évaporateur et le circuit est 
fermé. Afin de réaliser une production continue de froid, deux adsorbeur en combinaison 
fonctionnent en même temps, le premier adsorbeur désorbe la vapeur de réfrigérant tandis 
que le deuxième adsorbeur génère le froid par adsorption.  
Liu et al en 2005 [67] ont développé un refroidisseur d’eau (Chiller) avec une conception 
innovante (figure 2.16). Dans ce système, il  n’y a pas de vannes de réfrigérant, le problème 
de la résistance au transfert de masse résultant de la chute de pression dans les systèmes 
 
Figure 2.15. Processus de fonctionnement du refroidisseur d'adsorption (Chiller) [66]. 
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classiques lorsque le méthanol ou l’eau sont utilisés comme des fluides frigorigènes peut 
être  résolu complétement. Le Gel de silice / Eau est utilisé comme un couple de travail et le 
procédé de récupération de masse est adopté pour utiliser une source de chaleur à basse 
température allant de 70 à 85 °C de manière efficace.  Les résultats expérimentaux montrent 
que le refroidisseur (26,4 kg de gel de silice dans chaque adsorbeur) a une capacité 
frigorifique de 2 à 7,3 kW et un COP allant de 0,2 à 0,42 selon différentes températures 
d’évaporation. Dans le même travail et dans le but de résoudre les problèmes qui existent 
dans le premier prototype, un deuxième prototype a été conçu et fabriqué pour améliorer les 
performances du système (figure 2.17). Les données expérimentales montrent que la 
performance du nouveau prototype a été grandement améliorée avec une température de 
source chaude de 80 °C, un COP supérieur à 0,5 et une capacité frigorifique de 9 kW à une 
température d’évaporation de 13 °C. 
Un refroidisseur solaire à adsorption de 1 kW a également été réalisé par Yang et al. en 2006 
[68].Le prototype a une dimension de 500 mm de largeur, 300 mm d'épaisseur et 950 mm 
d’hauteur. La figure 2.18 montre une vue d'ensemble et le schéma du prototype. Aux 
 
Figure 2.16. Image du premier refroidisseur d'adsorption de Liu et al. [67]. 
 
Figure 2.17. Le nouveau refroidisseur d’adsorption (deuxième prototype) de Liu et al. [67]. 
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conditions de fonctionnement de 85 °C d’entrée d'eau de chauffage et 28 °C d'entrée d'eau 
de refroidissement, une capacité de refroidissement de 995 W et un COP de 0,477 peut être 
obtenus. Si les conditions de fonctionnement de 85 ° C d'entrée d'eau de chauffage et 30 ° C 
d'entrée d'eau de refroidissement sont considérées, on peut atteindre à une capacité de 
refroidissement de 907 W et un COP de 0,446. 
Z.S. Lu et R.Z. Wang en 2014 [69] ont étudié expérimentalement les performances des petits 
systèmes de climatisation avec différents types de collecteurs et différents « Chillers ». Le 
travail a présenté les performances expérimentales et l’étude économique de trois systèmes 
de refroidissement solaire par sorption intégrés avec trois types de collecteurs (tube sous 
 
Figure 2.18. Climatiseur à adsorption de 1 kW développé par Yang et al [68]. 
1- Entrée d’eau de refroidissement, 2- Sortie d’eau de refroidissement, 3- Condenseur à eau, 4- 
Adsorbeur, 5- Evaporateur, 6- Passage de l'air aspiré, 7- Méthanol, 8- Evaporateur à méthanol, 9- 
Ventilateur, 10- Passage de l’air refoulé, 11- Refroidisseur à air, 12- Vanne de transfert de masse, 
13- Vannes, 14- Sortie d’eau chaude, 15- Entrée d’eau chaude, 16- réservoir de méthanol. 
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vide U pipe, concentrateur parabolique solaire, tubes à vide solaire). Les résultats montrent 
que le COP solaire du système de refroidissement avec Chiller à adsorption (figure 2.19) et 
collecteur de type tube sous vide U pipe est d’environ 0,15 et le Chiller à adsorption avec 
(gel de silice/eau) comme couple de travail peut fonctionner avec une température de 55 °C 
d’eau chaude.   
Un refroidisseur à adsorption solaire avec le gel de silice/eau a été réalisé par Lu et al. [70] 
à l’université de Shanghai Jiao Ton en Chine. Le Chiller est composé de deux évaporateurs, 
deux adsorbeurs, deux condenseurs, vanne de récupération de masse, réservoir de condensat, 
plusieurs vannes d’eau et boitier de contrôle. Les paramètres de conception du refroidisseur 
d'adsorption sont présentés dans le Tableau 2.3. Les processus de fonctionnement sont 
représentés sur la figure 2.20. Les résultats expérimentaux ont montré que le refroidisseur à 
adsorption peut être fonctionné par 55 ° C d'eau chaude. Le Chiller à adsorption peut fournir 
15 °C de l’eau froide de 09 :30 à 17 :00 avec un COP moyenne du système est 0,16. 
 
Figure 2.19. Photo de prototype du refroidisseur d'adsorption de Lu et Wang [69]. 
 
 
Figure 2.20. Schéma du Chiller de Lu et al. [70] 
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1-4)-  vannes d’eau ; 5- vanne de récupération de masse ; 6- premier condenseur ; 7- première plaque 
de guidage d’eau condensée ; 8- premier lit d’adsorbant ; 9- premier réservoir d’eau condensée ; 10- 
premier tube de transfert de chaleur ; 11- deuxième tube de transfert de chaleur ; 12- échangeur d’eau 
froide ; 13- évaporateur ; 14- deuxième condenseur ; 15- deuxième plaque de guidage d’eau 
condensée ; 16- deuxième lit d’adsorbant ; 17- tube d’eau condensée ; 18- deuxième réservoir d’eau 
condensée. 
Tableau 2.3. Paramètres de conception du refroidisseur de Lu et al. [70] 
 Eau chaude  Eau de refroidissement  Eau froide  Capacité 
frigorifique 
COP 
Entrée Sortie   Entrée Sortie  Entrée  Sortie  
Valeur  85 80  30 35  20 25  25 0,5 
Unité  °C °C  °C °C  °C °C  kW / 
3 Conclusion 
A travers ce chapitre, il a été montré que beaucoup de techniques de conception, de 
construction et d’installation et d'entretien des machines de froid à adsorption ont été 
développées. Les couples charbon actif / méthanol et gel de silice/eau, qui pourraient être 
produits localement, sont largement utilisés car ils ne sont pas coûteux et permettent 
d'atteindre facilement des basses températures avec de faibles températures de régénération 
(d’environ 80 °C). 
D’après l’étude bibliographique présentée plus haut, nous avons remarqué que la 
performance d'une machine solaire à adsorption dépend fortement des conditions 
climatiques. Il est à noter que presque tous les essais expérimentaux mentionnés plus haut 
ont été effectués dans des zones froides ou encore durant des saisons modérés comme le 
printemps. Cependant, dans les régions arides, par exemple dans la région de Biskra 
(Algérie) la température ambiante moyenne peut dépasser 34°C en été et peut mêmes 
atteindre 35 °C en juillet-Aout [71]. Il ne fait aucun doute que ces conditions extérieures 
affectent de manière significative les échangeurs de chaleur à air qui sont le condenseur dans 
le cas du réfrigérateur et la tour de refroidissement dans le cas du Chiller. Pour cela, la 
deuxième partie de cette thèse a été consacrée pour proposer, étudier et évaluer de nouvelles 
solutions pour améliorer le fonctionnement de ces échangeurs et adapter les machines 
frigorifiques aux régions chaudes.   
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CHAPITRE 3. REFROIDISSEMENT PAR 
CONVECTION FORCEE D’AIR 
Ce chapitre est consacré à l’étude des échangeurs de chaleurs du réfrigérateur solaire à 
adsorption particulièrement le condenseur. Ce dernier est l'élément le plus sensible aux 
conditions climatiques telles que la température ambiante et la vitesse du vent. L’étude a 
pour but de donner une clarification sur les échanges de chaleur avec changement de phase 
lors de la condensation, et d’élaborer un programme en Fortran pour :i) dimensionner le 
condenseur du réfrigérateur solaire à adsorption, et ii) proposer les solutions possibles pour 
les problèmes de fonctionnement de ces échangeurs dans les régions chaudes.  
Nous présentons dans un premier temps les technologies de condenseur utilisées dans du 
réfrigérateur solaire à adsorption, disponibles dans la littérature. Après le choix de la 
géométrie à étudier, nous introduisons ensuite les démarches de calcul pour dimensionner le 
condenseur de ce type d’installations par la méthode de Différence de Température Moyenne 
Logarithmique, DTML. Afin d’adapter le condenseur aux régions chaudes, telle que la 
région de Biskra, nous proposons ici son couplage avec un ventilateur de refroidissement 
pour la création d’une convection forcée d’air. Enfin, les résultats obtenus sont présentés et 
discutés par rapport à ceux de la convection naturelle.  
1 Description du système étudié 
Le système étudié est basé sur un réfrigérateur solaire à adsorption. Ce réfrigérateur est 
principalement constitué d’un collecteur, contenant l’adsorbant,  connecté à un condenseur, 
une enceinte frigorifique contient l’évaporateur et trois vannes entre : adsorbeur-condenseur, 
condenseur-évaporateur, et évaporateur-adsorbeur (voir la figure 1. 8).  
Le réfrigérateur fonctionne avec le cycle thermique d’adsorption solaire. Le cycle peut être 
divisé en quatre phases séquentielles de base dans le diagramme de Clapeyron (voir figure 
1.7) où :  
La phase 1-2 : chauffage isostérique ou les rayons solaires chauffent le collecteur-adsorbeur, 
qui provoque l’augmentation de la pression et la température du capteur-adsorbeur. Lorsque 
le collecteur atteint la pression de saturation correspond à la température de condensation, 
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l’adsorbat se désorbe et passe au condenseur (phase 2-3 condensation). Lorsque 
l’ensoleillement diminue, la température du collecteur diminue (phase 3-4). Dans ce cas, la 
pression du collecteur diminue et atteint la même pression de l’évaporateur, le 
refroidissement se fait par l’ouverture du volet d’aération dans la face arrière du collecteur 
adsorbeur (refroidissement isostétrique. Phase 4-1 : La température et la pression diminuent, 
l’adsorbant est physiquement en déséquilibre et se « rechargera » en adsorbant le méthanol 
contenu dans l’évaporateur. Cette vapeur est produite par évaporation du méthanol qui 
produit le froid par soutirage de chaleur au liquide (chaleur latente de vaporisation)  [24, 72-
74]. 
1 Technologies des condenseurs dans les réfrigérateurs à adsorption 
Le condenseur dans un réfrigérateur à adsorption est une unité thermique, son rôle est 
d’assurer le passage de fluide (méthanol dans notre cas) de l’état gazeux (vapeur) à l’état 
liquide. Le problème principal consiste à définir une surface d’échange suffisante entre les 
deux fluides pour transférer la quantité de chaleur nécessaire dans une configuration donnée. 
Cette quantité transférée dépend de la surface d’échange de chaleur entre les deux fluides et 
beaucoup d’autres paramètres tel que les propriétés thermiques des deux fluides (chaleur 
spécifiques, viscosité, conductivité thermique…) et les coefficients d’échange de chaleur. Il 
existe dans la littérature plusieurs études concernant les  formes des condenseurs utilisés 
dans les réfrigérateurs solaires à adsorption. Généralement, un échangeur à air de type tubes 
à ailettes est utilisé comme condenseur pour la machine. Nous donnons dans cette partie, un 
aperçu général sur la géométrie,  surface d’échange et principaux caractéristiques des 
condenseurs utilisés dans les installations frigorifiques solaire à adsorption en se basant sur 
les travaux expérimentaux que nous avons déjà mentionné dans le chapitre précédent.  
Un prototype de réfrigération solaire à adsorption en Suisse a été réalisé par [75]. Ce 
prototype utilise le couple gel de silice/eau comme couple de fonctionnement. Ce système 
est caractérisé par un volume utile de réfrigération d’environ 100 litres, la surface du capto-
adsorbeur est de 1 m2 et sa masse totale atteint environ 150 kg. Le prototype a été conçu et 
dimensionné pour permettre de refroidir quotidiennement d’une température de 30 degrés K 
une charge de 2,5 à 3,7 kg dans un climat chaud de type sahélien. Le condenseur à air (figure 
3.1) est de type batterie à ailettes refroidi par convection naturelle avec une surface d'échange 
totale de  




Figure 3.1. Condenseur à air de 3 m2 de surface d'échange réalisé en Suisse [75]. 
3 m2. Il est un échangeur de chaleur industriel transformé pour répondre aux besoins du 
réfrigérateur solaire. Les 4 voies du condenseur sont connectées au collecteur en parallèle 
pour diminuer les longueurs de conduites, néfastes au bon fonctionnement des systèmes sous 
vide. Le condenseur a été dimensionné de manière à ne pas dépasser un, ΔT de 10K lors de 
fortes désorptions sous le climat choisi  [75]. 
Comme déjà vu précédemment, Li et al. [38] en Chine ont réalisé un réfrigérateur solaire à 
adsorption sans vannes  pour produire la glace. Pendant le processus de la désorption de 
Méthanol, un condenseur bien conçu est nécessaire pour rejeter la chaleur de désorption. 
Pour réaliser cette condition, ils utilisent des tubes intérieurs en cuivre de diamètre (18 mm) 
et autres en Aluminium à l’extérieur de 36 mm de diamètre. La surface d’échange totale du 
condenseur est de 4.5 m² (figure 3.2). La relation entre la température de la condensation et 
le COP est tracée dans la figure 3.3 ci-dessous. Lorsque la température de condensation est 
inférieure de 20 ° C, le COP est supérieur de 0,15. Lorsque la température de condensation 
est supérieure de 40 ° C, la valeur de COP diminue à un niveau très faible. Ce qui conduit à 
une faible production de froid par le réfrigérateur (figure 3.3).  
Z. Belkacemi[76], a dimensionné un condenseur à air en cuivre de surface d’échange totale 
de 3m2 et de 3,5 m de longueur. Il a proposé la même forme utilisée par A. Errougani[77] 
au Maroc avec un condenseur constitué de 5 tubes. Chaque tube à un diamètre de 2,5 cm et 
contient 52 ailettes espacées de 0,8 cm. Chaque ailette a une forme carrée de 10 cm de côté 
et 0,5 cm d’épaisseur. 
 




Figure 3.2. Schéma de condenseur utilisé par Li et al. [38]. 
 
Figure 3.3. Variation de la température de condensation en fontion du COP [38]. 
K.J Nwamba [44] a utilisé un condenseur de type tubes à ailettes pour des raisons 
économiques et sa facilité de fabrication. Le condenseur est un tube de 22 mm de diamètre, 
7,15 m de longueur divisée en 4 tubes de 180 cm de chaque tube. Chaque tube contient 11 
ailettes de forme carrée de 150 mm de côté et de 1 mm d’épaisseur avec un espacement de 
15 mm (figure 3.4.). La surface d’échange totale du condenseur est 2,1 m². Les résultats 
expérimentaux montrent que lorsque la température de condensation dépasse 30 °C, le COP 
total du réfrigérateur diminue énormément, l’auteur a proposé l’utilisation de l’eau au lieu 
de l’air libre. 
 D. Hildbrand et PH. Dind[21], ont réalisé  et testé des réfrigérateurs solaires à adsorption 
avec un rendement élevé. Les réfrigérateurs fonctionnent avec le couple gel de silice/eau a 
été construit à Yverdon-les-Bains, en Suisse. Le condenseur de cet appareil est refroidit par 
l’air libre (convection naturelle) et constitué de huit tubes à ailettes parallèles font le 
condensateur. La surface d’échange totale (tubes à ailettes) est de 6,9 m2 (figure 3.5).  




Figure 3.4. Schéma du condenseur à air utilisé par K.J Nwamba [44]. 
Un prototype d’un réfrigérateur solaire à adsorption utilisant le charbon actif – méthanol 
comme couple de fonctionnement est réalisé par Lemmini et al [36, 77-80] à Rabat. La 
machine a été dimensionnée pour une production de 5 kg de glace par jour. Le condenseur à 
air, de type tubes à ailettes (figures 6a et b) est constitué de 4 tubes en cuivre de 2,6/2,8 cm 
de diamètre et de 5,2 m longueur. Il contient 380 ailettes espacées de 10mm. Chaque ailette 
en cuivre a une forme carrée de 100 mm de côté et d’épaisseur 0,5 mm. La surface d’échange 
du condenseur est de 7,5 m². Son volume est égal à 2,8 l. Le condenseur est positionné dans 
l’installation frigorifique solaire de manière que le condensat s’écoule, facilement sous 
l’effet de la gravité. Il faut noter que les tests, du condenseur et la machine en général, sont 
effectués dans la période de Mars et Avril ou la température ambiante moins de 24 °C.  
 
Figure 3.5. Schéma de réfrigérateur réalisé en Suisse [21]. 
Condenseur  




Figure 3.6.a. Schéma du condenseur à air [79].    Figure 3.6.b. Photo de condenseur [79].  
Récemment, Brites et al. [61] ont conçu et construit un réfrigérateur à adsorption en Portugal. 
Le condenseur a été fabriqué par six tubes en cuivre connectés avec deux collecteurs, et 
équipé par un système de 100 ailettes rectangulaires transversales (figure 3.7a). Il a été conçu 
pour permettre une performance thermique raisonnable dans les conditions de la convection 
naturelle de l’air. Le liquide condensé dans le condenseur s’écoule dans un réservoir de 
condensat, où il va stocker jusqu'à l'ouverture de la vanne de l'évaporateur.   
La surface d’échange totale du condenseur, incluant les tubes et les ailettes, est 
approximativement 20 m².  Cette surface d’échange a été estimée de sorte que, dans les 
conditions de forte désorption, la température de condensation ne dépasse pas la température 
ambiante de plus de 5 °C. Les résultats de dimensionnement de ce condenseur sont présentés 
sur la figure 3.7b, nous observons qu'une diminution de la surface d’échange provoque une 
diminution de la performance et une augmentation de la différence de température maximale 
  
Figure 3.7.a. Schéma du condenseur de Brites et al. [61]. 
Figure 3.7.b. Effet de la surface d’échange du condenseur sur la différence de température 
maximale entre le condenseur et l’air ambiant et le COP solaire du réfrigérateur [61]. 
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entre le condenseur et l’air ambiant. La réduction des performances est légère pour une 
réduction de la surface d’échange de 20 à 10 m², mais au-dessous de 10 m², la réduction des 
performances devient plus prononcée; Il est à noter que même avec 5 m² de surface 
d’échange de condenseur, le COP solaire reste toujours supérieur à 0,064. 
Les auteurs ont conclu qu'il n'y a aucun avantage à diminuer la surface d’échange du 
condenseur (à l'exception d'une légère diminution du poids total du réfrigérateur solaire). 
Cependant, il est intéressant de noter que la réduction de la surface d’échange à 5 m² permet 
un fonctionnement raisonnable de l'installation, puisque le COP est toujours maintenu au-
dessus de 0,06. Cela signifie qu'il est possible de construire un réfrigérateur à adsorption plus 
compact, plus léger et moins cher sans une diminution importante des performances. 
D’après cette synthèse de la littérature, nous remarquons que presque tous les auteurs ont 
utilisé un échangeur de chaleur refroidi par l’air de type tube à ailettes (ou batterie à ailettes 
dans certains cas) comme condenseur pour le réfrigérateur solaire à adsorption. En outre, si 
on revient à ses essais expérimentaux, nous observons que tous les tests sont effectués durant 
des périodes printanières ou dans des régions froides. Dans ce chapitre, et dans une tentative 
d’adapter les réfrigérateurs à adsorption aux régions chaudes, nous avons choisi d’étudier un 
condenseur à air de la même configuration proposée par A. Errougani[79] à cause de la 
disponibilité de données nécessaires à la validation.  
2 Calculs et dimensionnement thermique 
2.1 Le Condenseur 
Le condenseur à air que nous étudions est illustré dans la figure 3.8. Il est constitué d’un 
système des tubes avec des ailettes carrées. Le réfrigérant (Méthanol CH3OH) s’écoule 
librement dans le tube et l’air ambiant qui assure la condensation de vapeur du réfrigérant 
s’écoule à l’extérieur des tubes en convection naturelle.  
2.2 La méthode DTML 
Le calcul thermique des condenseurs est très compliqué, et correspond essentiellement à la 
grande diversité et à la complexité de ces dispositifs technologiques : Condenseurs 
tubulaires, condensateurs à plaques, refroidis par l’air, refroidis par l'eau… [72, 81] 
Comme mentionné ci-dessus, la méthode DTML a été utilisée pour définir la surface 
d’échange nécessaire entre les deux fluides. Cette méthode nécessite une base de données  




Figure 3.8. Schéma du condenseur à air à étudier.  
expérimentale pour obtenir les paramètres utilisés pour le calcul des coefficients d’échanges. 
La méthode DTML (figure 3.9) utilise trois étapes pour calculer la surface d’échange total 
du condenseur [82]. 
o Entrée des données nécessaires : données géométriques et propriétés physiques 
des fluides. 
o Phase thermique comprenant les calculs géométriques (section, diamètre, 
longueur…) après le calcul des coefficients d’échange de chaleur. 
o Résultats en forme de résumé (puissance thermique, surface d’échange…) ou 
forme détaillée (coefficients de transfert, nombres adimensionnels…). 
La surface d’échange de chaleur optimale est donc déterminée itérativement via l’utilisation 
de la valeur de l’itération finale du coefficient d’échange global. La surface d’échange totale 
est obtenue après quelques itérations. En commençant d’abord par la sélection de type de 
condenseur et ensuite passer à la phase de dimensionnement thermique pour calculer la 
surface d’échange totale. L’optimisation géométrique conduit à diminuer la surface 
d’échange de chaleur avec la même efficacité thermique et le calcul de dimensionnement du 
condenseur doit être en mesure de résoudre ce problème. 
La surchauffe de l'air dans les échangeurs de type tubes à ailettes (condenseur à air) est 
généralement donnée entre (5 et 6 °C) dans le cas de la convection naturelle [83]. 
Malheureusement, l’air a une très faible chaleur spécifique qui diminue le coefficient 
d’échange global entre l’air et le méthanol à condenser. Ceci limite l’utilisation de l’air 
généralement dans des petites installations comme les maisons ou des dispositifs similaires. 




Figure 3.9. Schéma de calcul par la méthode du DTML [82]. 
Pour calculer la surface d’échange totale nécessaire à la condensation du méthanol, nous 
introduisons les données géométriques et les caractéristiques thermo-physiques pour chaque 
fluide en prenant en compte la température ambiante et de condensation.  
2.3 Hypothèses 
o Régime stationnaire. 
o Coefficient d’échange global est considéré constant [84].   
o Faible débit (effet de la compressibilité négligeable). 
o Le transfert de chaleur entre les deux fluides (Méthanol/Air) de l’extérieur à 
l’intérieur se fait par :   
i. Coefficient d’échange convectif externe he : convection naturelle entre l’air  
et la paroi externe du condenseur. 
ii. Conductivité thermique λ : conduction à travers les parois  
iii. Coefficient d’échange convectif interne hi : condensation du méthanol à 
l’intérieur des tubes. 
Les étapes séquentielles simplifiées de la méthode DTML utilisées pour dimensionner le 
condenseur à air peuvent être présentées comme suit:  
2.4 Calculs des coefficients d’échanges 
2.4.1 Coefficient d’échange interne 
La condensation est dominée par convection naturelle et un écoulement laminaire est 
rencontré. Lorsque le nombre de Reynolds de la vapeur dans des tubes horizontaux lisses est 
inférieur de 35000, qui est le cas de cette étude, le coefficient d’échange interne hi durant la 
condensation du méthanol est déterminé par la relation suivante [85]: 
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2.4.2 Coefficient d’échange externe 
Le coefficient d’échange de chaleur externe coté air est calculé en fonction de la géométrie 
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Nombre d’ailettes par mètre de longueur : n [ailettes/m] 
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δail: Epaisseur d’ailettes [m]. 
Calcul du rendement de la surface ailetée g 
Pour le coté extérieur, nous avons choisi  des ailettes rectangulaires de longueur 2A et de 
largeur 2B (voir la figure 3.10). Le rendement g est donc calculé comme suit [87]:  
B
a L   
A
   (3.8) 
ex
A
b 1,28 a 0,2
R
   (3.9) 




Figure 3.10. Schéma de l’ailette rectangulaire 













tanh ξ l 1 0,35ln(b)
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  ailg ail
tot
S
η 1 1 ζ
S
    (3.13) 
ζa : efficacité de la surface ailettée 
𝜉: efficacité de l’ailette  
Surface extérieure des tubes par mètre de longueur : Se[m²/m] 
eeS d   (3.14) 
de: Diamètre extérieur des tubes [m]. 
Surface intérieure des tubes par mètre de longueur : Si [m²/m] 
i iS πd       (3.15) 
di : Diamètre intérieur des tubes [m]. 
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Surface nette des tubes par mètre de longueur : Snet[m²/m] 
 net e ailS S 1 n δ   (3.16) 
n : Nombre d’ailettes [ailettes]. 
δail : épaisseur de l’ailettes [m]. 











Surface d’échange totale des tubes par mètre de longueur : Stot[m²/m] 
tot net ailS S S   (3.18) 
2.4.3 Coefficient d’échange global 
Le coefficient global d’échange de chaleur K rapporté à la surface d’échange extérieure en 
prenant en compte l’encrassement de part et d’autre des tubes est donné par l’expression 
suivante [88]:  
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Pendant la condensation la puissance calorifique échangée avec le fluide caloporteur 
circulant dans le condenseur s'écrit :  
cφ mL  (3.21) 




  (3.22) 
La différence de température moyenne logarithmique (DTML) dans le cas d’un condenseur 
à air de type tubes à ailettes est définie par la relation suivante [83]:     





















Ou Tae et Tas sont la température de l’air à l’entrée et à la sortie respectivement et Tc est la 
température de condensation. 
Le facteur de correction F appliqué à la méthode DTML est défini selon la géométrie de 










2.5 Organigramme récapitulatifs  
Nous avons développé un code de calcul en langage FORTRAN, qui nous a permis de 
déterminer la surface d’échange nécessaire et les différentes caractéristiques géométriques 
du condenseur à air de type tubes à ailettes dont l’organigramme est le suivant :     
 














3 Résultats et discussion 
3.1 Convection naturelle 
Pour valider le programme, nous avons comparé les résultats obtenus avec ceux de A. 
Errougani [79], pour la même température de condensation et le même matériau (cuivre). 
Tableau 3.1  représente l’évolution de la température ambiante, température de condenseur, 
et les valeurs calculées de la surface d’échange totale requise à la condensation de la vapeur 
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du méthanol pour les deux séquences des données expérimentales. La différence entre la 
température ambiante moyenne et la température du condenseur peut atteindre  12 °C durant 
la phase de désorption. Cette différence, qui dépend de la quantité du méthanol et les 
conditions climatiques du jour, est importante pour estimer la surface d’échange totale, 
figure 3.11a, et 3.11b. D’après A. Errougani [79] la condensation a eu lieu presque tous les 
jours. Cependant, l’auteur a signalé que pas de condensation de vapeur dans les jours 8 et 9 
avril. Dans ces deux jours, le ciel était nuageux ce qui rend l'écart de température entre les 
deux fluides (air et méthanol) presque nul. Cette différence de température est inversement 
proportionnelle avec la surface d’échange totale du condenseur ce qui signifie que le 
méthanol a besoin de une large surface d’échange pour la condensation. Dans ce cas, la 
surface d’échange est estimée à 27m² plus que 7,5m² comme le montre la figure 3.11.  Le 
même problème est survenu dans 26 Mars (figure 3.11a). Parmi les solutions proposées pour 
surmonter ce problème on peut penser à augmenter la surface d’échange du condenseur. 
Cette proposition est coûteuse et rend le condenseur très encombrant [89-91]. On peut 
trouver dans la littérature plusieurs propositions pour éviter ce problème tel que l’intégration 
d’un système d’humidification par pulvérisation. Dans cette section de thèse, nous proposons 
comme solution à ce problème l’utilisation d’un ventilateur, avec une faible consommation 
électrique, connecté à un panneau photovoltaïque pour améliorer le transfert de chaleur dans 
le côté extérieur du condenseur par la convection forcée d’air.     


















14 14 24 4,32 02 16,5 27 3,91 
15 16 28 3,03 03 17 26 5,46 
16 18 28 4,32 04 18,5 26,5 7,43 
17 19 27 7,43 05 25 32 8,10 
18 17 27 4,34 07 22 34 3,02 
19 17,5 27 4,82 08 20 22 27,29 
20 22 28 7,08 09 17 19 27,29 
21 17 27,5 3,91 10 18 27 5,46 
22 16,5 27,5 3,57 11 17,5 25,5 5,90 
23 15 27 3,03 12 17 24 8,12 
24 14 24 4,35 13 20 26 8,97 
25 20 31 3,56 14 18 26 5,89 
26 14 17 16,61     
 




Figure 3.11. Validation des résultats avec A. Errougani [79], en convection naturelle, pour les deux 
séquences : a) séquence de Mars & b) séquence d’Avril. 
3.2 Convection forcée 
Dans cette partie, nous avons utilisé les mêmes résultats expérimentaux de A. Errougani[79]. 
La seule différence est que nous avons connecté le condenseur avec un ventilateur électrique 
de vitesse de 2 m/s. Wang et al. [92] ont proposé une corrélation pour les échangeurs de type 
tubes à ailettes ayants une géométrie simple pour la convection forcée pour un différent 
nombre de rangés N. 
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Avec  
 1P 1,9 0,23ln Re   (3.27) 
 2P 0,236 0,126ln Re    (3.28) 
La figure 3.12(a et b) présente les résultats de la surface d’échange nécessaire dans le cas de 
la convection forcée comparés à la surface utilisée par A. Errougani [79] (7,5m²). Selon ces 
résultats et après la comparaison avec le régime de la convection naturelle (figure 3.11), on 
observe que la convection forcée nous a permet de gagner 70% de surface d’échange.  
Dans les figures (3.13 et 3.14), la température de l’air ambiant a été fixée à (15°C, 20°C, 
25°C, 30°C et 35°C) et nous avons varié la température de condensation pour voir l’influence 
de ces deux paramètres sur les coefficients d’échange interne, externe et global. 




Figure 3.12. Comparaison de la surface d’échange calculée du condenseur, en convection forcée, 
avec le condenseur utilisé par [79] (7,5m²) : a) séquence de Mars & b) séquence d’Avril. 
figure 3.13 donne la variation du coefficient d’échange interne hi par rapport la température 
de condensation pour différentes températures ambiantes. Le coefficient d’échange interne 
(coefficient de condensation) diminue avec la diminution de la température de condensation, 
et atteint sa valeur maximale pour la température d’air ambiant de 15°C. On outre, le 
coefficient d’échange interne (figure 3.13)  est plus élevé que le coefficient d’échange 
externe pour les deux types de convection (naturel et forcé). 
figures 14a et 14b donnent  la variation des coefficients d’échange externe he et global K 
respectivement, en fonction de la température de condensation pour les différentes 
températures ambiantes mentionnées ci-dessus pour les deux types de convection (naturel et 
forcé). Dans le cas de la convection naturelle, le coefficient d’échange externe varie 
proportionnellement avec la température de condensation (figures 14a). Ce coefficient prend 
ses valeurs maximales pour la valeur de température de 15°C. Ce dernier, diminue avec 
l’augmentation de la température ambiante et atteint environ de 6 W m-²K-² pour des 
températures ambiantes plus de 30°C. Dans ce cas, le transfert de chaleur est très faible ou 
presque nul, et cela parmi les inconvénients de l’utilisation de l’air comme fluide de 
refroidissement. Le coefficient d’échange global K varie inversement avec l’augmentation 
de la température de condensation. A la température ambiante de 15°C, le coefficient 
d’échange global prend sa valeur maximale et continue la diminution avec l’augmentation 
de la température de condensation. Ce dernier atteint moins de 10 W/m-²K-1 pour des 
températures ambiantes supérieur à 30°C (voir figure 3.14b). 




Figure 3.13. Influence de la température de condensation sur le coefficient d’échange interne pour 
différentes températures ambiantes. 
Sur la base des résultats ci-dessus, on peut conclure que le processus de production de froid, 
dans un réfrigérateur solaire à adsorption, peut être arrêté avec le condenseur à air libre dans 
le cas où la température ambiante dépasse 30 °C. Ceci peut expliquer pourquoi il n'y a pas 
de tests expérimentaux effectués par A. Errougani [79] en été et même par les auteurs cités 
dans la synthèse réalisée au début de ce chapitre. Toutefois, après le couplage du condenseur 
par un ventilateur connecté à un panneau photovoltaïque, cas de la convection forcée dans 
les parties supérieures des figures 14a et 14b, le transfert de chaleur et clairement amélioré 
par l’amélioration du coefficient d’échange externe he. Dans ce cas, le coefficient d’échange  
  
Figure 3.14. Influence de la température de condensation sur les coefficients d’échange externe et 
global pour différentes température ambiante. 
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global K devient suffisant (>35 Wm-²K-1) pour condenser la vapeur du méthanol. Cette 
solution montre que le condenseur peut fonctionner à des températures supérieures à 35°C. 
4 Conclusion 
Dans ce chapitre, l’applicabilité d’un réfrigérateur solaire à adsorption, avec un condenseur 
à air de type tubes à ailettes, a été étudiée dans le cas des régions chaudes. La méthode de 
différence de température moyenne logarithmique, DTML, est utilisée pour calculer la 
surface d’échange totale. L’écoulement à l’intérieur des tubes est considéré comme un seul 
volume avec une région de deux phases.  Par conséquent, un seul coefficient d’échange 
global est pris en compte.  
Les résultats obtenus sont validés avec des travaux expérimentaux obtenus de la littérature. 
Une étude paramétrique a été présentée pour montrer l’influence de quelques paramètres 
(température ambiante, température de condensation…) sur la surface d’échange totale du 
condenseur. Il a été conclu que ces types d’échangeurs sont fortement influencés par la 
température ambiante ce qui affecte directement la qualité de transfert de chaleur. Ce 
problème présente le plus grand obstacle qui pourrait empêcher l'utilisation d'air libre et sec 
comme fluide de refroidissement notamment dans les régions sahariennes, tel que Biskra. 
Pour surmonter ce problème, nous avons proposé  et étudié l’utilisation d’un ventilateur 
électrique connecté à un panneau solaire photovoltaïque fonctionne pendant les périodes 
chaudes. Il a été établi que le réfrigérateur peut fonctionner à des températures supérieures 
de 30°C  et même touchant 35°C dans le cas de la convection forcée. 
En plus de la solution proposée dans ce chapitre, en l’occurrence la convection forcée d’air, 
nous pouvons également penser au couplage du condenseur avec un système 
d’humidification par pulvérisation d’eau. Ceci fera l’objet de l’étude que nous présentons 
dans le prochain chapitre.
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CHAPITRE 4. COUPLAGE AVEC UN SYSTEME 
DE REFROIDISSEMENT PAR PULVERISATION 
D’EAU 
Ce chapitre est consacré à l’étude d’une tour de refroidissement d’une installation de 
climatisation solaire à adsorption. Le problème principal de telle installation, dans les 
régions chaudes, est relatif au niveau élevé de température du fluide de refroidissement de 
l’adsorbant [93]. Généralement, la tour de refroidissement hybride est utilisée comme un 
système de refroidissement où l’air ambiant refroidit le fluide de procédé pour des 
températures ambiantes modérées (mode sec). Dans ces régions, la tour est également 
alimentée avec un système d’humidification d’eau par pulvérisation pour refroidir l’air de 
l’entrée dans les périodes chaudes [67, 94-96].  
Dans le présent chapitre, nous testons l’applicabilité d’une installation de climatisation par 
adsorption (Chiller) dans la région de Biskra en étudiant les performances d’une tour de 
refroidissement hybride. Nous définissons également les caractéristiques principales de la 
tour et de l’eau pulvérisée appropriées à la région de Biskra. 
1 Description du système 
Le système étudié est une tour de refroidissement hybride, TRHB,  qui est une combinaison 
d'une tour de refroidissement sèche, TRS, et une tour de refroidissement humide, TRH,  
comme le montre la figure 4.1. Les deux modes de fonctionnement sec (figure 4.1.a) et 
humide (figure 4.1.b) dépendent de la charge thermique, débit des deux fluides (air et le 
fluide de processus) et conditions climatiques.  
  
Figure 4.1. Tour de refroidissement hybride étudiée: a) mode sec, b) mode humide. 
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1.1 Mode sec 
Le fluide de procédé à refroidir (ethylene glycol 34 Vol. %) s’écoule dans les tubes de la 
batterie à ailettes et se refroidit par l’air ambiant. Ce dernier circule par des ventilateurs et 
passe à travers un échangeur de chaleur de type batterie à ailettes où l’échange se fait par le 
mode contre-courant.   
1.2 Mode humide 
La tour de refroidissement sèche peut devenir une tour humide dans le cas de température 
d’air ambiant ou/et de fluide de procédé élevées. Une simple installation « appelée 
humidification par pulvérisation d’eau » est ajoutée comme le montre la figure 4.1b, le 
refroidissement par évaporation d’eau permet d’améliorer les performances thermiques de 
la tour sèche en diminuant la température de l’air avant de traverser la batterie à ailettes. 
Cette diminution de température est obtenue par la pulvérisation de l’eau à l’entrée de l’air 
par une série de rampes de pulvérisation placée en face de la batterie à ailettes. La 
transformation adiabatique est réalisé par l’évaporation de l’eau pulvérisée contre ou avec 
l’écoulement de l’air figure 4.1b.  
2 Tour de refroidissement sèche 
L’échangeur étudié est une batterie à ailettes avec plusieurs passes et rangés ; les tubes sont 
disposés en quinconce et le nombre des tubes est le même dans chaque rangé. L’écoulement 
est à contre-courant où le fluide externe est l’air qui arrive avec une vitesse Va à les parois 
des tubes par la convection forcée. A l’intérieur des tubes le fluide de procédé (ethylene 
glycol) s’écoule avec une vitesse Vfp. La méthode DTML [83] est utilisée pour calculer la 
surface d’échange nécessaire à la batterie en utilisant les hypothèses suivantes : 
a) Le système étudié est un système ouvert en régime stationnaire pour l’air et l’eau 
pulvérisé,  
b) Coefficient d’échange global constant [97] 
c) Débits massiques des deux fluides sont constants 
d) La circulation du fluide de procédé et de l’air est à contre-courant.   
2.1 Calculs et dimensionnement thermique 
Du côté externe, le coefficient d’échange externe he peut être calculé en utilisant la 
corrélation de Wang et al. [92] pour les batteries à ailettes selon le nombre de rangés N :  
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Le nombre de Nusselt de l’eau à l’intérieur des tubes horizontaux est donné par  la corrélation 
de Gnielinski[98] dans les équations (4.9,4.10)  
Pour 0,6 < Pr <1,5 
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Cette corrélation est valable pour 0,06 < Pr < 2000 ; 2300 <Re< 106, 0 < di / Lt< 1 
Le coefficient d’échange global de l’échangeur de chaleur est obtenu par l’équation (4.11)  




i i t i g e
S S d1 1
K Ln
h S 2 d h

  
      




Le rendement global g de la surface ailettée est donné par :   
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(4.12) 
Où Sf-m et Stot-m sont respectivement la surface nette et totale du tube à ailettes par mètre de 
longueur.    
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La température moyenne logarithmique ∆TML de la batterie à ailettes est définie par la 
relation suivante :  
 
 















La surface d’échange totale nécessaire à la batterie à ailettes pour refroidir fluide de procédé 
(éthylène glycol) à la température désirée est calculée par l’équation (4.15) :  













 fp fp fpe fpsm Cp T T   (4.16) 
2.2 Validation de la méthode de calcul 
Pour valider le code, nous avons comparé nos résultats avec la tour de refroidissement sèche 
réalisée par Citherlet et al. [94] pour les mêmes paramètres géométriques et thermo-
physiques mentionnés dans le Tableau 4.1. Le Tableau 4.2 montre qu’il y a un bon accord 
entre les résultats obtenus de la méthode utilisée et ceux de Cithelet et al. [94] pour la surface 
d’échange, coefficient d’échange global, longueur et largeur de la tour.  D’après le Tableau 
4.2,  on peut dire que notre code donne des résultats acceptables.  
La figure 4.2 représente la variation de la surface d’échange nécessaire en fonction de 
température ambiante. Les résultats montrent que lorsque la température ambiante dépasse 
33°C, la surface d’échange totale augmente énormément ce qui rend la tour sèche incapable 
de réduire la température du fluide à la température désirée (34°C). Mais, en effet, la 
température ambiante dans les régions chaudes dépasse cette valeur en été. Pour pallier cet 
inconvénient, nous avons proposé et étudié l’intégration d’un système d’humidification par 
pulvérisation d’eau à la tour de refroidissement sèche pour diminuer la température de l’air 
avant de traverser la batterie à ailettes. 
Tableau 4.1. Paramètres d’entrée de la tour sèche de Citherlet et al. [94] 
Fluide de procédé, - Ethylene glycol 34 Vol. % 
Matériau de l’ailette, - Aluminium 
Matériau des tubes, -  Cuivre 
Température d’entrée d’air maximale, °C 33 
Température d’entrée du fluide de procédé, °C 41 
Température de sortie de fluide de procédé, °C   34 
Débit volumique d’air, m³/h  12900 
Débit volumique de fluide de procédé, m³/h  3,19 
Flux échangé, kW 24 
Espacement entre les tubes, mm 2,40 
Nombre de rangés, -  10 
Tableau 4.2. Résultats de la validation avec Citherlet et al. [94] 
 Citherlet et al. [94] Présent  Travail 
Surface d’échange totale, m² 270,6 271,43 
Coefficient d’échange global, W/m² K 28,6 34,65 
Volume des Tubes, litre 37 36,67 
Longueur de la batterie à ailettes, m 2 2 
Largeur de la batterie à ailettes, m 1,16 1,009 




Figure 4.2. Influence de la température ambiante sur la surface d’échange totale de la batterie à 
ailettes (mode sec). 
3 Tour de refroidissement humide 
Dans cette section, nous avons utilisé la même surface d’échange utilisée par Citherlet et al.  
[94] (270,6m²) et nous avons intégré avec elle un système d’humidification par pulvérisation 
d’eau (figures 4.3 et 4.1b). Ce dernier, ne fonctionne que lorsque la température ambiante 
dépasse 33°C (limite de fonctionnement de la tour sèche), afin d’augmenter la température-
limite de fonctionnement de la tour sèche supérieure à cette valeur. Pour cela, les hypothèses 
suivantes sont prises en compte dans le calcul de l’air humide: 
1) L’air humide est considéré comme un mélange des gaz parfait 
2) La loi de Dalton appliqué considère que la pression, énergie interne, enthalpie et 
entropie du mélange des gaz à une température T et pression P sont respectivement 
la somme de la pression partielle, énergie interne partielle, enthalpie partielle et 
entropie partielle des gaz constituants [100]. 
3) Durant son passage à travers l’eau pulvérisée, l'air est humidifié jusqu'à ce que la 
pression partielle de la vapeur d'eau devient égale à la pression de la vapeur d'eau 
saturante à la température du liquide. Cette humidification de l'air est accompagnée 
avec une variation de température d’air qui sera calculée. 




Figure 4.3. Schéma de refroidissement de l'air d'entrée par pulvérisation d’eau. 
3.1 Conservation de masse 
La conservation de la masse d’air sec : 
1 2
as as
m m 0 
 
(4.17) 
La conservation de la masse de l’eau pulvérisée peut être écrite comme suit:  
1 2 h
as 1 liq as sat
m ω m m ω 0    (4.18) 




ω , Nous pouvons introduire δω tel que 
h
sat 1
    ce qui permet 
l'écriture du débit massique du liquide comme: 
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(4.19) 
3.2 Conservation d’énergie 
En appliquant le premier principe de la thermodynamique pour un système ouvert en régime 
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En négligeant la variation de l’énergie cinétique et l’énergie potentielle, l’équation (4.20)   
devient :   
 e,s e,s
e,s
0 Q W m h    (4.21) 
Chapitre 4. Couplage avec un système de refroidissement par pulvérisation d’eau 
66 
 
Considérant que le système n’échange pas la chaleur ou un travail mécanique avec 
l’extérieur, l’équation (4.21) peut être simplifiée à l’équation (4.22):  
e,s e,s
e,s
0 m ( ) h
 
(4.22) 
La conservation de l'énergie se réduit à une conservation d’enthalpie. Les flux d’enthalpie 
sont constitués en entrée : du flux d’enthalpie de l’air entrant et du flux d’enthalpie de l’eau 





D’après les équations précédentes:  
 1 1 1 1 1 1 1m ( ] m m [( ) 0       
h h
as as v as liq as as sat v h sat
Cp Cp T L Cp T Cp Cp T L    
 
(4.24) 
Où  Th est la température humide de l’air humide. On sait que
1as 2as
=m m , nous pouvons 
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La température humide Th peut être exprimée comme suit: 
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Généralement, le terme ( )
liq v
Cp Cp T est plus petit que la chaleur latente L, on peut simplifier 
l’équation (4.28) à :   

















4 Résultats et discussion 
La figure 4.4 présente la variation  de la surface d’échange totale nécessaire pour refroidir le 
fluide de procédé à la température désirée (34°C) avec l’air humide de température Th 
calculée ci-dessus.  
D’après la figure 4.4, la surface d’échange augmente proportionnellement avec 
l’augmentation de la température d’entrée d’air, les résultats montrent qu’avec la même 
surface d’échange, nous pouvons augmenter la température-limite de fonctionnement à 51°C 
au lieu de 33°C dans le cas de la tour sèche (voir figure 4.2).  
La figure 4.5 illustre la variation de la température humide avec l’augmentation de la 
température ambiante et montrent que le mode « humide » peut diminuer la température 
d’entrée de 51°C à 33°C (température-limite maximale de Citherlet et al. [94] « mode sec »). 
Le débit massique de l’eau pulvérisée est un paramètre essentiel pour le bon fonctionnement 
du système. Comme on le voit sur la figure 4.5, il est clair que l’augmentation de la 
température ambiante induit l’augmentation du débit massique de l’eau pulvérisée qui peut 
atteindre 0.035 kg/s lorsque la température ambiante atteint 51°C. Cette valeur du débit est 
considérée acceptable en comparaison avec le gain obtenu par la solution proposée.  
Cepandent, Il est à noter que, l’un des inconvénients du mode humide, dans régions arides 
et sahariennes, est le phénomène d’encrassement des échangeurs de chaleur (batterie à 
ailettes) à cause du vent de sable ce qui peut réduire ses performances au cours du temps 
[101-103].  




Figure 4.4. Influence de la température d’entrée d’air sur la surface d’échange nécessaire de la tour 
de refroidissement (mode humide). 
 
Figure 4.5. Variation de la température humide et le débit massique de l’eau pulvérisée en fonction 
de la température ambiante. 
La figure 4.6 montre la variation des coefficients d’échange (global et externe) en fonction 
de la température ambiante pour les deux modes de fonctionnement (sec et humide), les 
coefficients d’échange global et externe diminuent avec l’augmentation de la température 
d’entrée d’air et atteint ses plus faibles valeurs à 33°C dans le cas du mode sec. Après 
l'exécution du système de pulvérisation d’eau (mode humide), les coefficients d’échange 
significativement augmentés à cause de la diminution de la température d’entrée d’air et ils 
diminueront avec l'augmentation de la température ambiante. 




Figure 4.6. Variation des coefficients d’échange en fonction de la température ambiante pour les 
deux modes. 
5 Conclusion 
Dans le présent chapitre, nous avons testé l’applicabilité d’une installation de climatisation 
solaire par adsorption dans la région de Biskra en étudiant les performances d’une tour de 
refroidissement hybride. Les caractéristiques principales du système d’humidification par 
pulvérisation approprié aux régions chaudes ont été également définies. 
La méthode DTML a été utilisée pour dimensionner la batterie à ailettes de la tour de 
refroidissement sèche. Les résultats sont validés en les comparants avec ceux obtenus par 
d'autres auteurs dans la littérature. 
Les résultats montrent que dans le cas d’une tour de refroidissement sèche, à des 
températures ambiantes dépassant 33°C, la surface d’échange totale de la batterie à ailettes 
augmente énormément. Ainsi, la tour de refroidissement sèche ne permet pas de réduire la 
température du fluide de procédé à la température désirée.  
Comme solution du problème relevé, nous avons étudié l’intégration d’un système 
d’humidification par pulvérisation d’eau (système de brumisation) à la tour de 
refroidissement sèche déjà dimensionnée. Ce système de pulvérisation fonctionne 
uniquement lorsque la température ambiante dépasse 33°C afin de maintenir la température 
d’entrée d’air inférieure à ce niveau de température. Ainsi, il a été établi que la présente 
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solution (mode humide) peut augmenter la température-limite de fonctionnement du système 
de climatisation à adsorption à 51°C, avec un débit massique maximal d’eau pulvérisée de 
0.035kg/s. Par ailleurs, l’étude paramétrique a montré que l’eau pulvérisée améliore le 
transfert de chaleur en améliorant le coefficient d’échange externe et par conséquence le 
coefficient d’échange global. 
Comme inconvénient de la solution proposée dans ce chapitre (mode humide), on note que 
le phénomène de l'encrassement de la batterie à ailettes peut réduire ses performances au 
cours du temps notamment dans les régions arides [101, 102]. Ce phénomène n'est pas pris 
en compte dans la présente étude et des études plus étendues sont nécessaires afin d’évaluer 
la validité de ces résultats à plus grande échelle. Ainsi, nous examinerons dans le prochain 
chapitre l’application d’une autre solution consistant à coupler la tour de refroidissement  (ou 
le condenseur à air) avec une source géothermale peu profonde. 
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CHAPITRE 5. COUPLAGE AVEC UN  
ECHANGEUR EAU-SOL 
La géothermie fait partie des sources d’énergie dites renouvelables. Son principe consiste à 
échanger de l'énergie thermique avec le sous-sol terrestre pour l'utiliser dans des systèmes 
de chauffage/refroidissement ou de production d'électricité [104]. Nous pensons qu’il 
n’existe pas une classification claire et unanime de la géothermie dans la littérature. Certains 
auteurs [105-107] ont classé l'énergie géothermique, par rapport au niveau de température, 
en quatre classes : haute (>180°C), moyenne (>180°C), basse (>30°C) et très basse 
température (10-30 °C). Certains d’autres [108, 109] ont classé la géothermie, par rapport 
au type de systèmes d’exploitation, en deux classes : les systèmes géothermiques profonds 
(>400m de profondeur) et les systèmes géothermiques peu profonds (<400m de profondeur) 
qui ne nécessitent pas des gradients géothermiques élevés. 
La géothermie peu profonde recueille la chaleur à faible profondeur, où la température est 
comprise entre 10°C et 30°C, ce qui ne permet pas, dans la plupart des cas, une utilisation 
directe de cette chaleur [110]. Pour cela, l’exploitation de ce type de source géothermale 
nécessite généralement la mise en œuvre de pompes à chaleur qui prélèvent l’énergie à basse 
température pour l’injecter à une température suffisante pour le chauffage ou le 
refroidissement [111-116]. Ainsi, l'utilisation de la géothermie peu profonde est devenue 
assez fréquente dans la conception de nouveaux systèmes frigorifiques. 
Dans ce chapitre, nous suggérons l’exploitation de la géothermie peu profonde en utilisant 
un échangeur géothermal de type Eau/Sol (EWHE) (Earth-Water-Heat-Exchanger) comme 
un système de refroidissement. Cette solution est testée sur une installation de climatisation 
par adsorption solaire pour remplacer temporairement la tour de refroidissement sèche. Ce 
remplacement est assuré lorsque la température ambiante dépasse la température-limite de 
fonctionnement de la tour de refroidissement sèche. Ainsi, nous présentons dans ce chapitre 
le dimensionnement de l’EWHE approprié et son application dans la région de Biskra pour 
remplacer temporairement une tour de refroidissement sèche. 
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1 Description de l’installation de climatisation par adsorption (Chiller) 
1.1 Chiller avec tour de refroidissement sèche 
Comme on a mentionné auparavant (dans le 2eme chapitre), la machine de climatisation à 
adsorption (Chiller) est constituée de condenseurs, évaporateurs et adsorbeur (ou deux 
adsorbeurs) contenant l’adsorbant qui remplace le compresseur de la machine frigorifique 
conventionnelle. Le système est caractérisé par trois températures :     
(i) Haute température venant des chauffe-eaux solaires correspondant à la chaleur fournie au 
système, (ii) Basse température correspondant à celle de production de froid (iii) 
Température intermédiaire à laquelle la quantité de la chaleur retirée de l'eau de 
refroidissement provenant de la tour de refroidissement.  
Citherlet et al [94] et Lu et al [96] ont utilisé une tour de refroidissement sèche qui utilise 
l’air ambiant comme un fluide de refroidissement (figure 5.1.), le tableau 5.1 montre les 
principales caractéristiques utilisées par Citherlet et al. [94]. Toutefois, les températures-
limites de fonctionnement de cet échangeur ne dépassent pas les 35°C [94, 96]. Les auteurs 
ont proposé d’utiliser un système de refroidissement par pulvérisation d’eau pour améliorer 
le fonctionnement de la tour. Cependant, ces systèmes ont besoin des pompes pour assurer 
la pulvérisation d’eau, cette technique est très peu utilisée dans les régions arides à cause de 
la rareté de l’eau.   
 
Figure 5.1.Présentation schématique d’une installation de climatisation par adsorption solaire 
(Chiller). 
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Tableau 5.1. Charactéristiques de la tour de refroidissement utilisé par Citherlet et al [94] 
Fluide  Ethylene glycol 34 Vol. % 
Matériau du tube Cuivre   
Diamètre interne du tube (m)  0,016 
Epaisseur du tube (m) 0,002  
Surface d’échange totale (m²) 270,6 
Puissance du ventilateur (kW) 0,4  
Nombre des ventilateurs 2 
 
1.2 Chiller avec EWHE 
Dans ce chapitre nous proposons l’exploitation de la géothermie peu profonde en utilisant 
un échangeur géothermal eau/sol EWHE enterré à une profondeur de 3 m dans le sol (cette 
profondeur a été déterminée précédemment dans la région de Biskra par Moummi et al. 
[117]). Cet échangeur remplace temporairement la tour de refroidissement dans le cas où la 
température ambiante dépasse les températires-limites de fonctionnement de la tour (voir la 
figure 5.2). le tableau 5.2. illustre les principales caractéristiques de cet échangeur. 
Tableau 5.2. Characteristiques de EWHE proposé 
Fluide  Ethylene glycol  
34 Vol. % 
Matériau du tube  HDPE 
conductivité thermique du tube [W/mK] 0,46 [118] 
Profondeur  d’enfuissement [m] 3  
 
Figure 5.2. Schéma d’un Chiller fonctionne avec WEHE comme refroidisseur supplémentaire. 
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2 Calcul et dimensionnement thermique  
2.1 Dimensionnement de l’EWHE 
Hypothèses de calcul 
o L’EWHE fonctionne seulement durant les pics de températures caniculaires.  
o Le régime est stationnaire.  
o le sol autour du tube enterré est homogène. 
o La conductivité thermique du sol est constante. 
o Les propriétés thermo-physiques de l’eau sont calculées à partir des corrélations trouvées 
dans la littérature. 
Le bilan énergétique entre deux sections distantes de dx (figure 5.3) s’écrit comme 
suit [119]: 




Où Rth est la résistance thermique totale entre l’eau, le tube et le sol autour de l’échangeur 
géothermal, elle peut être exprimée par la relation suivante [120]: 
Rth = Rc + Rt + Rsol (5.2) 
La résistance thermique Rc dû au transfert convectif entre l'eau dans le tube et la surface 












       
Figure 5.3. Schéma du problème étudié 




Le nombre de Nusselt de l’eau en écoulement à l’intérieur du tube est donné par l’équation 
(5.5) [121] pour 2300 <Re<105 et 1,5<Pr<500 

















Plusieurs travaux dans la littérature ont considéré le rayon du sol appropriée des échangeurs 
géothermales.  Il a été conclu que le rayon du sol rs varie en fonction de la durée de 
fonctionnement de l’échangeur [122-132]. Dans ce chapitre, l’EWHE fonctionne seulement 
pendant les températures caniculaires qui ne dépassent pas généralement certaines heures. 
Par conséquent, le rayon du sol est considéré comme étant égale au rayon du tube (r3=2ri)  
[122, 130-132].  









T(x) = A exp (
−x
mCpRth
) + T𝑠𝑜𝑙 (5.9) 
Nous pouvons déterminer les constantes A, B en utilisant la condition suivante :  
- Pour x = 0, T(x) = T0  A= T0 - Tsol 
T(x) = (T0 − Tsol) exp (
−x
mCpRth
) + Tsol (5.10) 
On peut aussi écrire l’équation (5.10) comme:  
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T(x) = (T0 − Tsol) exp (
−x
ρCpSvRth
) + Tsol (5.11) 
2.2 Calcul des pertes de charge 
Les pertes de charge totales de l’échangeur sont égales à la somme des pertes linéaires, 
singulières et les pertes à l’entrée et à la sortie de l’échangeur [133] 
∆Pt = ∆Plin + ∆Psin + ∆Pe,s (5.12)  






Pour un régime turbulent lisse, nous pouvons utiliser la formule directe de Blasius pour 
déterminer le coefficient de pertes de charge Λ lorsque le nombre de Reynolds entre 2100 
<Re<105[134] 
Λ = 0,3164Re−0,25 (5.14) 
Les pertes de charge singulières sont des pertes de pression provoquées au cours du passage 






Les pertes de charge dû à l’entrée et à la sortie de l’échangeur sont calculées en utilisant 






3 Validation de la méthode de calcul 
Nous avons validé notre code de calcul avec les données expérimentales de l’échangeur air-
sol de Moummi et al. [117] en introduisant les mêmes données géométriques et climatiques. 
Les paramètres et les caractéristiques spécifiques de l'échangeur testé par Moummi et al. 
[117] sont regroupés dans le tableau 5.3. Afin de pouvoir valider notre méthode de calcul, 
nous avons effectué une comparaison entre nos résultats et ceux de l’expérimental dans la 
figure 5.4. Les résultats de la comparaison montrent un bon accord avec une différence 
maximale de 1°C. 
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4 Résultats et discussion  
Pour pouvoir compenser la tour de refroidissement par un échangeur eau-sol (EWHE); les 
pertes de charge des deux systèmes doivent être les mêmes. Pour cela, nous avons 
dimensionné l’EWHE avec une perte de pression maximale d’environ de 0,3 bar (perte de 
charge de la tour de refroidissement utilisée par Citherlet et al. [94]). Le dimensionnement a 
été fait en utilisant les mêmes entrées/sorties de la tour de Citherlet et al. [94] (vtableau 5.4).  
Tableau 5.3. Paramètres de l’échangeur de Moummi et al. [117] 
 
Matériau du tube PVC 
Longueur du tube (m) 60 
Profondeur d’enfouissement (m) 3 
Diamètre interne (m) 0,11  
Épaisseur du tube (m)  0,003 
Température d’entrée (°C) 36,572 
Température de sortie (°C) 24 




Figure 5.4. Comparaison avec Moummi et al. [117] 
Tableau 5.4. Paramètres d’entrée/sortie de la tour de refroidissement de [94] 
Fluide  Ethylene glycol 34 Vol. % 
Température d’entrée (°C) 41 
Température de sortie (°C) 34 
Debit massique (Kg/s) 0,9308 
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Il est à noter que nous ne pouvons pas utiliser des tubes en cuivre dans le cas l’EWHE à 
cause de la corrosion, pour cette raison, nous avons utilisé des tubes en Polyéthylène Haute 
Densité (PEHD) avec une conductivité thermique de (0,46 Wm-1K-1), où la température du 
sol durant le mois d’Août dans la région de Biskra est donnée par Belloufi et al. [135].      
La figure 5.5 montre l’influence du diamètre du tube sur les pertes de charge totales pour 
différentes longueurs. Les résultats indiquent que le minimum diamètre que nous pouvons 
l’utiliser est 0.033 m quel que soit la longueur des tubes. En outre, l’EWHE doit être capable 
de réduire la température de l’eau à la valeur désirée (34°C). La figure 5.6 illustre l’influence 
du diamètre du tube sur la température de sortie de l’eau pour différentes longueurs.  
D'après les résultats graphiques de la figure 5.6, on peut voir que pour la température de 
sortie de l'eau atteint la valeur de 34 °C, la longueur minimale des tubes que nous pouvons 
l’utiliser est 100 m. Selon les résultats obtenus à partir les figures 5.5 et 5.6, on peut dessiner 
une zone d’applicabilité dans la figure 5.6 qui définit les caractéristiques géométriques 
(longueur et diamètre) de l'EWHE approprié à la région de Biskra en respectant toutes les 
conditions de fonctionnement de la machine de climatisation à adsorption de Citherlet et al. 
[94]. Le tableau 5.5 résume les principales caractéristiques de l’EWHE dimensionné et la 
tour de refroidissement de Citherlet et al. [94]. On peut conclure que l’EWHE peut être la 
meilleure alternative durant les pics de températures ambiantes caniculaires dans les régions 
chaudes avec un coût minimum. 
 
 
Figure 5.5. Influence du diamètre du tube sur les pertes de charge totale pour déférentes longueurs 
de l’EWHE. 
 




Tableau 5.5. Principales caractéristiques de l’EWHE et la tour de refroidissement 




Surface d’échange totale (m²) 270,6 10,37 
Longueur du tube (m) 600 100 
Diamètre du tube (m) 0,016 0,033 
Pertes de charge (bar) 0,3 0,3 
 
Figure 5.6. Influence du diamètre du tube sur la température de sortie de l’eau pour déférentes 
longueurs de l’EWHE. 
5 Conclusion 
Dans ce chapitre, nous nous sommes intéressés à l’étude de l’applicabilité d’une installation  
de climatisation solaire à adsorption dans la région de Biskra fonctionnant avec une tour de 
refroidissement sèche. La revue de la littérature a montré que les températures-limites de 
fonctionnement des tours de refroidissement sèches ne dépassent pas 34°C. Ainsi, nous 
avons proposé et étudié l’intégration d’un système supplémentaire basé sur un échangeur 
géothermal eau/sol (EWHE). La solution proposée fonctionne temporairement pendant les 
pics de températures caniculaires pour assurer la continuité de refroidissement de l’eau à 
l’intérieur de l’installation. 
Après un travail de modélisation et de validation de la méthode de calcul, nous avons 
dimensionné l’EWHE approprié à la région de Biskra. Les résultats sont très encourageants 
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et montrent que la solution géothermale est efficace et se présente avec un coût réduit. Il est 
à noter que les résultats présentés ci-dessous ont été publiés récemment à l’un des journaux 
internationaux [117] (voir annexe 1 « International Journal of Heat & Technologie »).   
Nous pensons que l’utilisation continue de l’EWHE provoque la saturation du sol à cause du 
faible diffusivité de ce dernier, où la température du sol au voisinage immédiat de 
l’échangeur augmente, ce qui affecte négativement ses performances. Ainsi, une autre étude 
complémentaire, de l’influence de l’échangeur géothermal sur le sol et l’influence du sol sur 
l’échangeur en fonction du temps, est nécessaire pour assurer un refroidissement continu de 
l’eau. Une telle étude permettra de définir les détails de l’échangeur géothermal et de la 
distance entre les tubes notamment dans le cas de l’élimination définitive de la tour de 
refroidissement. Ceci fera l’objet du prochain chapitre où nous proposons un nouveau 
modèle notamment pour la prédiction de la distance minimale entre les tubes de l’échangeur 
géothermal.  
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CHAPITRE 6. COUPLAGE AVEC UN  
ECHANGEUR AIR-SOL 
Dans ce chapitre, nous allons coupler un échangeur à air de type batterie à ailettes 
(condenseur à air, tour de refroidissement sèche…) avec un échangeur géothermal de type 
air/sol EAHE (Earth-Air Heat Exchanger) afin de réduire la température  de l’air à d’entrée 
de la batterie. Ce type de couplage présente une solution innovante proposée comme un 
brevet d’invention dans le cadre de cette thèse [136] (et un article soumis [137]). Le principe 
de cette solution technique est d’utiliser un mélangeur d’air pour coupler l’EAHE avec la 
batterie à ailettes. Le mélangeur d’air et EAHE présente l’Aéro-refroidisseur géothermal 
GAC (Géothermal Air Cooler) qui vise à augmenter la température limite de fonctionnement 
du condenseur (ou la tour de refroidissement). Après la description du système, nous 
présentons une nouvelle méthode originale, développée dans le cadre de la présente thèse 
(article soumis [138]), pour le calcul et le dimensionnement de ses composants. Après la 
validation des résultats, nous étudions l’applicabilité du GAC dans la région de Biskra en le 
couplant avec une tour de refroidissement dont les détails sont obtenus de la littérature.  
1 Description du système 
La figure 6.1 représente un condenseur (ou une tour de refroidissement sèche) lié à une 
source géothermale à air. Elle résume l’utilisation de la géothermie peu profonde pour 
améliorer le fonctionnement des échangeurs de chaleur à air, il s’agit d’un Aéro-refroidisseur  
géothermal (GAC). 
Cette figure montre un condenseur ou une tour de refroidissement sèche (13), un ventilateur 
d'extraction (4), échangeur à air de type batterie à ailettes (14), une grille (15), d’entrée d’air 
ambiant (1), tuyau flexible  (8) et un raccord de liaison (9) du condenseur (ou de la tour de 
refroidissement sec) avec l’échangeur géothermal air-sol (6) qui comporte un ventilateur 
d'extraction (5) avec un filtre à air (11) et un diffuseur d’air (10).  On peut aussi utiliser le 
mélangeur d’air (7) pour mélanger l’air géothermal frais (2) avec l’air ambiant (1) avant de 
l’injecter dans la batterie sous forme d’un mélange d’air (3). L’air de sortie (12) est le 
mélange d’air (3)  après avoir traversé la batterie à ailettes (14).  




Figure 6.1.Schéma du nouveau Aéro-Refroidisseur Géothermal (GAC). 
2 Formulation mathématique 
2.1 Paramètres du mélangeur d’air 
La figure 6.2 présente un schéma du mélangeur d’air du GAC avec :  
o Deux entrées : l’indice (1) pour l’air ambiant chaud et l’indice (2) pour l’air 
géothermal frais ;     
o Une seule sortie,  l’indice (3), qui correspond au mélange de (1) et (2) après le 
passage à travers le mélangeur.   
Selon le premier principe de la thermodynamique pour un système à N entrées et P sorties 
on a l’eq. (6.1) [139, 140]:  
  
  
( ) ( )        j ij c j p i ci p u th
sortie j entrée i
h e e m h e e m  (6.1) 
Dans le cas d’un échangeur de chaleur Pu = 0 et Pth= 0, donc l’équation (6.1) sera  




Figure 6.2. Schéma du mélangeur d’air du GAC. 
  
  
( ) ( ) 0      j ij c j p j i ci p i
sortie j entrée i
h e e m h e e m  (6.2) 
L’équation (6.2) peut être écrite comme suit: 
2 2 2
3 1 2
3 3 3 3 1 1 1 1 2 2 2 2( ) 0 
2 2 2
V V V
m Cp T gz m Cp T gz m Cp T gz
   
           
   
 (6.3) 
Généralement on peut négliger l’énergie potentielle ep puisqu’elle est très petite par rapport 
aux h et ec, donc l’équation (6.3) devient : 
2 2 2
3 1 2
3 3 3 1 1 1 2 2 2( ) 0
2 2 2
V V V
m Cp T m Cp T m Cp T
   
        
   
 (6.4) 
À partir de l’équation (6.4) on peut calculer la température du mélange T3. Cette équation 
nous permetra de calculer le débit massique de l’air frais 
2m nécessaire pour diminuer la 
température du mélange au-dessous de la température-limite de fonctionnement du 
condenseur (tour de refroidissement sèche). 
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2.2 Calcul et dimensionnement thermique de l’échangeur air-sol 
2.2.1 Hypothèses 
Comme mentionné auparavant, et puisque l’EAHE fonctionne seulement pendant les 
températures caniculaires, l’EAHE de la solution proposée ne fonctionnera pour une longue 
durée (< 6 heures). Pour cela, le régime considéré est permanent, (ii) le sol autour l’EAHE 
est homogène, (iii) la conductivité du sol est constante, (iv) les propriétés du sol sont iso-
tropiques et il y a un contact parfait entre le sol et le tube, et (v) la conduction longitudinale 
négligeable.             
2.2.2 Méthode de calcul   
D’après le bilan énergétique développé par Belloufi et al. [135] pour un échangeur horizontal 









  (6.5) 
La résistance thermique totale par unité de longueur Rth de l’EAHE est la somme de la 
résistances thermique par unité de longueur du tube Rt, de l’air Rc et du sol Rsol [122].    







  (6.7) 
Le coefficient d’échange convectif hc a été déterminé en utilisant la corrélation suivante 
défini par Bory [141] en régime turbulent 
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  (6.11) 










 (6.12)  
2.2.2.1 Modèle du de calcul du rayon du sol, rs 
Plusieurs travaux dans la littérature ont étudié le rayon approprié du sol, rsol, nécessaire au 
dimensionnement de l’EAHE en fonction de la durée de fonctionnement [123, 124, 126, 127, 
129, 142, 143]. En effet, certaines de ces études montrent que les performances thermiques 
de l’EAHE détériorent dans le mode de fonctionnement continu en longue période, à cause 
l’accumulation de la chaleur dans le sol entourant le tube [123, 124, 127, 129]. Pour cette 
raison, l’estimation de la résistance thermique totale dépond de la connaissance préalable de 
la durée de fonctionnement de l’EAHE. Dans la présente étude, le GAC fonctionne 
seulement pendant les températures caniculaires qui ne dépassent pas généralement 6 heures, 
comme mentionné ci-dessus dans l’hypothèse (i). Pour cela, nous avons calculé le rayon du 
sol entourant le tube, nécessaire au dimensionnement, pour 6 heures de fonctionnement 
continu en utilisant les équations 6.12a et 6.12b.  
Nous commençons par résoudre l'équation de la chaleur à l'entrée de l'EAHE dans le sol, qui 
est considéré comme un cylindre creux semi-infini avec un flux d’air constant par unité de 
longueur à r=r1 (figure 6.3), exprimée en coordonnées cylindriques [104].             
t=0   T(r, 0) = T0 
r=∞  T(∞, t) = T0 
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Où βn les sont les racines positives de la fonction de Bessel  0 0J Z  (voir annexe A). 
D’après le modèle proposé, le rayon du sol rsol, est considéré comme la première distance r 
dans l’équation 6.12a, où la température du sol Tsol(r, t) atteint la température initiale du sol 
T0 (figure 6.3). Le flux de chaleur venant de l'EAHE diminue au cours du temps à cause de  




Figure 6.3. Schéma du sol entourant l’EAHE considéré comme cylindre creux semi-infini. 
 
l'augmentation de la température du sol près du tube. Par conséquent, et pour rendre 
l’équation 6.12a plus fiable, nous calculons le flux de chaleur q’ (eq. 6.12b) en calculant la 
résistance thermique du sol Rsol pour chaque heure en changeant le rayon du sol rsol. Dans ce 
cas, le flux de chaleur calculé demeure constant dans toute la durée (1 heure). En fin, le 
modèle proposé, considère que la dernière valeur de rs comme le rayon du sol qui va être 









Le rayon du sol calculé rs peut être aussi utilisé pour déterminer la distance entre les tubes 
ou entre les EAHEs dans le cas de l’utilisation de plusieurs EAHEs. Pour mieux comprendre, 
la figure 6.4 présente l'organigramme du modèle développé. 
Tout d'abord, le rayon du sol est initialisé comme deux fois le rayon du tube. Puis, on calcule 
à la fois la résistance thermique, Rsol, du sol et le flux de chaleur transmis au sol frais par les 
équations 12 et 12b. Ensuite, on insère ces deux entités dans la boucle d'espace pour calculer 
le gradient de température du sol par l'équation 12a. Lorsque la température du sol atteint la 
température initiale, la distance radiale courante (dans l'étape actuelle du temps) est 
enregistrée comme le nouveau rayon du sol. Enfin, ce nouveau rayon sert à calculer à la fois 
la nouvelle résistance thermique, Rsol, du sol et le nouveau flux de chaleur, q’, pour le 
prochain pas du temps (voir la figure 6.4). 
2.2.2.2 Validation du modèle 
Pour valider le modèle nous avons comparé les résultats obtenus avec différentes données et 
conditions de fonctionnement dans la littérature.  
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Le modèle a été validé avec le travail numérique effectué par Baraket et al. [123]. Tableau 
6.1 donne les paramètres d’entrée des deux modèles, numérique [123] et notre modèle semi-
analytique. La figure 6.3 présente la distribution radiale de la température du sol entourant 
l’EAHE et montre qu’il y a un bon accord entre le profil de température calculé par le modèle 
proposé dans cette étude et les données numériques de Baraket et al. [123]. Il a été constaté 
qu’après 12 heures de fonctionnement, le sol atteint sa température initiale après une distance 
de 0,5 m du tube.     
 
Figure 6.4. Organigramme résume le principe du modèle développé. 
Tableau 6.1. Paramètres d’entrée pour la comparaison avec Barakat et al. [123] 
Chaleur spécifique du sol (J/kg °C) 1995,4 
Conductivité thermique du sol (W/m °C) 1,74 
Masse volumique du sol (kg/m3) 1868 
Température ambiante (°C) 40 
Température initiale du sol (°C)  25 
Temps (h) 12 
Diamètre du tube(m) 0,3 




Figure 6.5. Validation du modèle avec Barakat et al. [123]. 
Le modèle a été également validé avec l’étude numérique de Mathur et al. [126] à une section 
de 10 m de l’entrée du « EAHE »  pour différentes distances radiales de la surface du tube. 
Les  paramètres d’entrée de Mathur et al. [126], qui ont été utilisés pour la comparaison sont 
illustrés dans le tableau. 2. les résultats de la validation sont rassemblés dans le tabeau 3        
Comme on peut le voir dans le tableau. 3 il y a un bon accord entre les résultats obtenus par 
notre modèle semi-analytique et ceux de Mathur et al. [126] avec une erreur relative moins 
de 6%. Sur la base de ces résultats, on peut dire que notre modèle est validé et donc peut être 
utilisé pour une analyse plus poussée.    
Tableau 6.2. Paramètres d’entrée pour la comparaison avec Mathur et al [126]. 
Rayon du sol loin de l’EAH,r∞ (m) 1,1 
Diamètre du tube (m) 0,1  
Masse volumique (kg m-3) 2050  
Chaleur spécifique (J kg-1K-1) 1840  
Conductivitéthermique du sol (W m-1 K-1) 0,52 
Températured’entréed’air (°C) 46,2  
Températureinitiale du sol (°C) 27 
Section dans le tube (m) 10  
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Tableau 6.3. Résultats de la validation avec Mathur et al. [126] 
Temps (h) Température du sol (°C) à différentes distances radiales de la surface du tube  













1 28,46 27,69 2,70  27 27,08 0,31 
3 30,07 28,81 5,40  27 27,16 0,47 
6 31,34 30,02 5,74  27 27,18 0,56 
12 32,61 31,69 4,94  27,01 27,21 0,62 









  (6.5) 
Nous appliquons la condition initiale eq (6.13) à l’entrée de l’EAHE pour résoudre 
l’équation 6.5 :  
( 0) a extT x T  (6.13) 






  pa a a th
x
C r v R
a extT x T T eT

 (6.14) 
Cette dernière équation donnant la température de l’air le long de l’échangeur.    
2.2.3 Validation de la méthode de calcul 
La méthode de calcul a été validée en utilisant les mêmes données géométriques et thermo-
physiques avec le travail expérimental effectué par Moummi et al. [117] dans le site de 
l’université de Biskra. Les paramètres spécifiques utilisés dans la validation sont donnés 
dans le fableau 6.4. La figure 6.6 montre une comparaison entre la présente méthode et 
l’EAHE de [117]. Les températures de l’air calculées à l’intérieur des tubes par le modèle 
utilisé donnent une bonne concordance avec ceux de l’expérimental. Par conséquent, la 
méthode de calcul reflète le phénomène réel du transfert de chaleur avec un intervalle 
maximum d’erreur  de l’ordre de 1°C, qui peut être invoqué pour concevoir les EAHEs.   
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Tableau 6.4. Paramètres expérimentaux de Moummi et al.[117]. 
Matériau du tube  PVC 
Longueur des tubes (m) 60 
Profondeur (m) 3 
Diamètre interne (m) 0,11 
Epaisseur du tube (m) 0,003 
Température d’entrée (°C) 36,57 
Température de sortie (°C) 24,00 
Débit volumique (m3/h) 155,43 
Conductivité thermique du sol (W/m K)[135] 2,5 
Diffusivité thermique du sol (m²/s) 1,95x10-6 
 
Figure 6.6. Comparaison entre la présente méthode calcul avec l’étude expérimentale de Moummi 
et al. [117]. 
3 Application de l’Aéro-refroidisseur géothermal   
Pour tester l’applicabilité du GAC dans la région de Biskra, nous donnons dans cette section 
un exemple de dimensionnement d’un GAC couplé avec une tour de refroidissement sèche 
dont ces caractéristiques techniques sont disponibles dans la littérature (Tableau. 6.5) [94]. 
Le dimensionnement a été effectué en appliquant la température la plus élevée dans monde 
(57°C) [4]. 
La tour de refroidissement a été réalisée par Citherlet et al. [94] avec une batterie à ailettes 
de 2 m de longueur et de 1 m de largeur où la surface d’échange totale est de l’ordre de      
270 m2, le débit massique de la tour et de 4,11 kg/s. 
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Pour dimensionner l’EAHE, nous proposons l’utilisation de deux échangeurs géothermales 
identiques superposés à 3 et 4,1 m de profondeur. La figure 6.7. présente les résultats de 
dimensionnement d’un seul échangeur géothermal en assurant une température de sortie 
d’air T2 de l’ordre de 24°C (voir la figure 6.2). l’EAHE est un tube en serpentin de 150 m de 
longueur et 0,3 m de diamètre, enterré à 3 m de profondeur (profondeur optimale choisie par 
Moummi et al. pour la région de Biskra [117]). Tous les détails, données et résultats, des 
échangeurs géothermales, tour de refroidissement sèche et le mélangeur d’air sont 
rassemblés dans le Tableau 6.5 ci-dessous. Nous pouvons voir clairement que le GAC 
capable de réduire la température du mélange d’air d’environ de 14°C en comparaison avec 
la température ambiante T1. La température d’entrée d’air, T3, à l’entrée de la tour de 
refroidissement est presque égale à 43°C, qui est généralement dans les limites de 
fonctionnement des systèmes frigorifiques conventionnels. 
4 Conclusion 
L’objectif de ce chapitre est double : (i) présentation d’un nouveau Aéro-refroidisseur 
géothermal GAC (Géothermal-Air-Cooler)  et de tester son applicabilité dans la région de 
Biskra ; (ii) présentation d’un nouveau model développé pour calculer le rayon du sol 




Figure 6.7. Résultats de dimensionnement l’EAHE 
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Tableau 6.5. Exemple d’application d’un Aéro-refroidisseur géothermale (GAC): détails des 
EAHEs, tour de refroidissement sèche et mélangeur d’air. 
 Spécifications   
EAHE  Nombre des EAHEs 2 
Matériau du tube  PVC 
Diamètre du tube (m)  0,3 
longueur du tube (m) 150 
Conductivité Thermique du tube (W/mK) 0,16 
Distance entre les EAHEs (m) 1,1 
Vitesse de l’air (m/s) 10 
Débit volumique de l’air pour chaque EAHE (m3/h) 2544 
Débit massique de l’air de chaque EAHE (Kg/s) 1,69 
Profondeurs (m) 3 et 4,1 
Conductivité Thermique du sol (W/mK) 2,5 
Température du sol à 3 m de profondeur (°C) 20 
Tour de refroidissement 
sèche [94] 
 
longueur (m) 2 
Largeur  (m) 1 
Surface d’échange totale (m²) 270 
Débit volumique de l’air (m3/h) 12900 
Débit massique de l’air (Kg/s) 4,11 
Mélangeur d’air Température ambiante T1 (°C) 57 
Température de l’air géothermale T2 (°C) 24 
Température du mélange d’air T3 (°C) 43,4 
 
Le nouveau Aéro-refroidisseur géothermal GAC présente une solution technique 
perfectionnée principalement pour résoudre le problème de dysfonctionnement des 
condenseurs, tour de refroidissement sèche ou d’autres échangeurs de chaleur de 
refroidissement à air pendant les périodes caniculaires. Cette solution innovante a été 
enregistrée comme un brevet d’invention dans le cadre de cette thèse [136].    
La méthode de calcul pour le dimensionnement des éléments du GAC a été détaillée en 
proposant un nouveau modèle pour estimer la distance minimale entre les tubes de l’EAHE 
(deux articles soumis [137, 138]). Ainsi, la méthode de calcul et le nouveau modèle ont été 
validés en utilisant différentes données expérimentales et numériques de la littérature.      
La région de Biskra est prise comme un cas d’étude en concevant un GAC couplé à une tour 
de refroidissement dont les détails sont obtenus de la littérature. Ce dimensionnement est 
assuré par l’application de température ambiante extrême. Nous avons conclu que le GAC 
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peut réduire la température du mélange d’air d’environ 14°C par rapport à la température 
ambiante. Le GAC proposé dans ce chapitre peut également augmenter les températures-





Cette thèse présente une contribution à l’étude du phénomène  de transfert thermique dans 
les échangeurs de chaleur des machines frigorifiques à adsorption, en l'occurrence le 
condenseur à air et la tour de refroidissement. Le principal objectif de ce travail est  d’adapter 
les machines frigorifiques à sorption, notamment à adsorption, aux régions chaudes. Cette 
adaptation est réalisée par la proposition de solutions techniques, basées notamment sur la 
géothermie peu profonde et le refroidissement par l’évaporation d’eau,  pour surmonter le 
problème de dysfonctionnement des échangeurs cités durant les périodes caniculaires. 
Dans la première partie, nous avons présenté dans le premier chapitre l’état de l’art des 
principales technologies de production de froid notamment par l’énergie solaire. Le principe 
de fonctionnement et les particularités de chaque technique sont résumés. Ainsi, une étude 
comparative entre les différents systèmes frigorifiques à sorption est également présentée.  
Il a été montré que les machines d'adsorption peuvent fonctionner à des températures de 
génération plus faible que celui requis par les systèmes d’absorption. Ces dernières 
nécessitent très peu de pièces mobiles ce qui réduit le besoin d'entretien.  
Dans le deuxième chapitre, nous avons présenté une revue bibliographique des travaux 
expérimentaux réalisés dans la littérature dans le domaine de production de froid par le 
phénomène d’adsorption. A travers cette étude, il a été montré que le problème majeur de ce 
type de machine est son dysfonctionnement lorsque la température ambiante dépasse les 
limites de fonctionnement des échangeurs de refroidissement (le condenseur à air dans le cas 
d’un réfrigérateur et la tour de refroidissement dans le cas d’une installation de climatisation 
solaire à adsorption).   
Dans la deuxième partie de cette thèse, nous avons présenté des solutions technologiques 
pour surmonter ce problème et adapter les machines frigorifiques à adsorption aux régions 
chaudes. Pour cela, quatre solutions sont exposées dans des chapitres séparés, à savoir : la 
convection forcée d’air, le refroidissement par pulvérisation d’eau et la géothermie peu 
profonde en utilisant des échangeurs air-sol et eau-sol. 
La première solution, présentée dans le troisième chapitre, est testée sur un réfrigérateur 
solaire à adsorption avec un condenseur à air libre de type tube à ailettes. D’abord, la 
méthode de différence de température moyenne logarithmique, DTML, est utilisée pour 




l’intérieur des tubes est considéré comme un seul volume avec une région de deux phases et 
un seul coefficient d’échange global est pris en compte. Les résultats obtenus sont  validés 
avec des travaux expérimentaux de la littérature. Une étude paramétrique a été présentée 
pour montrer l’influence de quelques paramètres (température ambiante, température de 
condensation…) sur la surface d’échange totale du condenseur. Il a été conclu que ces types 
d’échangeurs sont fortement influencés par la température ambiante ce qui influe 
négativement sur la qualité de transfert de chaleur dans l’échangeur. Ce problème est le plus 
grand obstacle qui pourrait empêcher l'utilisation d'air sec comme fluide de refroidissement 
dans les régions sahariennes où la température ambiante moyenne du jour dépasse les 30 °C 
en été. Pour surmonter ce problème, la solution proposée dans ce chapitre consiste à utiliser 
un ventilateur électrique, connecté à un panneau solaire photovoltaïque, fonctionnant durant 
les périodes chaudes. Ainsi, il a été établi que la convection forcée de l’air autour du 
condenseur améliore le fonctionnement du réfrigérateur. Dans ce cas, ce dernier fonctionne 
même à des températures ambiantes qui peuvent atteindre les 35°C. 
La deuxième solution, présentée dans le quatrième chapitre, est testée sur une installation de 
climatisation par adsorption solaire. Nous avons examiné l’amélioration du fonctionnement 
de la tour de refroidissement de l’installation en la couplant avec un système de 
refroidissement par pulvérisation d’eau. Une tour de refroidissement sèche est d’abord 
dimensionnée par la méthode DTML. Les résultats, obtenus en utilisant la tour sèche, sont 
validés avec des résultats d’une tour de la littérature. Ces résultats ont montré que pour des 
températures ambiantes dépassant 33 °C, la surface d’échange de la tour doit augmenter 
énormément pour assurer le bon fonctionnement de l’installation. Cependant, le couplage de 
la tour sèche à un système d’humidification par pulvérisation d’eau fonctionnant uniquement 
lorsque la température ambiante dépasse 33 °C a augmenté les limites de fonctionnement du 
système jusqu’à 51 °C avec un débit d’eau pulvérisée maximum de 0,035 kg/s. 
La troisième solution, présentée dans le cinquième chapitre, est testée sur une installation de 
climatisation par adsorption solaire. L’idée de cette solution est d’utiliser un échangeur 
géothermal eau/sol comme un système supplémentaire qui remplace temporairement la tour 
de refroidissement durant les périodes caniculaires. Après la  modélisation et la validation 
de la méthode de calcul et de dimensionnement, nous avons dimensionné un échangeur 
typique pour la région de Biskra. Les résultats sont très encourageants et ont prouvé que la 
solution géothermale est efficace avec un coût réduit. Toutefois, il est nécessaire de 




l’échangeur géothermal pour connaitre son influence sur la performance thermique.         
Cette étude complémentaire va nous permet de définir combien d’échangeurs 
géothermiques, fonctionnant en intermittence, qui doivent être utilisés pour remplacer 
définitivement la tour de refroidissement.  
La dernière solution, présentée dans le sixième chapitre, est testée simultanément sur une 
installation de climatisation et de réfrigération solaire à adsorption. Nous avons proposé et 
étudié dans ce chapitre une nouvelle solution qui a été nommée GAC (Géothermal Air 
Cooler). Succinctement, l’idée est de coupler une tour de refroidissement (ou un condenseur 
à air) avec un échangeur géothermal air-sol afin de réduire la température de l’air avant de  
traverser la batterie de la tour (ou du condenseur). Une méthode de calcul mathématique a 
été présentée pour dimensionner les différents composants du GAC. Un nouveau model a 
été utilisé pour calculer la résistance thermique du sol et estimer la distance entre les tubes. 
Les résultats des différentes étapes de calcul sont validés avec des données expérimentales 
de la littérature. Il a été conclu que le GAC est capable de réduire la température du mélange 
d’air avec une chute de 14°C. Le GAC proposé dans le cinquième chapitre peut augmenter 
les températures-limites de fonctionnement des systèmes frigorifiques jusqu’à 57°C.  
Par ailleurs, ce travail représente la première thèse de doctorat soutenue à l’Université de 
Biskra dans le domaine de la production du froid solaire à adsorption. Ainsi, beaucoup de 
projets de fin d’études de Master [144-147] et de Licence [148-152] ont été suivis de près 
depuis le lancement de la thèse. Les travaux ainsi réalisés [144, 145, 148-152] découlent de 
la thématique de la thèse en touchant notamment au dimensionnement des échangeurs liés 
aux systèmes de production de froid solaire par adsorption. D’autre part, des travaux de 
thèses de doctorat sont déjà lancés comme perspective du présent travail en traitant 
séparément les solutions proposées. Nous citons ici la géothermie peu profonde, le 
refroidissement par évaporation de l’eau et également la réalisation expérimentale d’un 
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Dans le tableau A.1 nous présentons les 10 premières racines de Jn(Z)= 0 pour n=0, 1, 2, 3, 
4, 5   
Tableau A.1. les 10 premières racines de Jn(Z)= 0, n=0, 1, 2, 3 
 









Up to now air conditioning and domestic cooling systems 
in Algeria mainly operate in the traditional way, which needs 
an important expenditure of electrical energy. These 
technologies use CFCs for their operation, most of which 
deplete the ozone layer. The alternative systems must use 
safe refrigerants for the environment and have a high 
performance to reduce CO2 emissions and therefore reduce 
the greenhouse effect.  
The environmental problems have given a renewed interest 
to another system (field) called sorption chillers (adsorption 
and absorption). These alternatives machines become 
increasingly attractive because the fluids used, in these 
systems, are benign to the environment whatsoever ammonia, 
water or alcohols … etc. This technology is particularly 
attractive for the countries which have a very important solar 
potential. 
This work focus on the possibility of installing a solar 
adsorption machine in the region of Biskra in the Southeast 
of Algeria [1]. This type of installations includes a set of 
thermal systems such as: cooling machine (Chiller), the solar 
heating system and cooling system (cooling tower, air-
cooler…).  
The biggest problem objected to the system operating in 
the semiarid and Saharan regions is how to provide cold 
water to cool the adsorbers, unlike hot water which we get it 
easily from solar water heaters. A lot of geometries are 
suggested to the coolers design in the literature [2-8]. 
Citherlet et al. [2] analyzed the performances of the solar 
adsorption chiller in Switzerland, they used a solar adsorption 
cooling machine (SORTECH ACS08) with a nominal 
cooling capacity of 8kW. This chiller uses the silica gel/water 
as working pair, with a finned tubes heat exchanger (dry 
cooling tower) DCT as a recooler with 287 m² of heat 
transfer area to cool the cooling water. Results showed that in 
the case when the ambient air temperature exceeds 34°C, the 
DCT doesn’t work well.  
In the semiarid and Saharan zones, like Biskra (south-east 
of Algeria), the average ambient temperature can exceed 
34°C in all the summer and can reach 35°C in July and 
August as shown in Fig. 1 [9]. Thus, the DCT efficiency 
decreases, which make it unable to cool the cooling water to 
the desired temperature. A hybrid cooling tower can improve 
the operating limits of the system. However, this makes it 
more complex, without forgetting the scarcity of water in 
these regions.  
Due to the fact that ground temperature is always lower 
than air temperature in summer, the solar assisted ground-
source cooling system increases system efficiency [10, 11] 
and makes it a very attractive technology especially in the 
Saharan regions. 
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This paper interests to the applicability of the solar adsorption air refreshment systems in the semiarid region 
of Biskra (Algeria) and the water cooling system was investigated. We proposed the replacement of the dry 
cooling tower (DCT) used in the main system with a supplementary water cooling system based on shallow 
geothermal energy by using earth-water heat exchanger (EWHE). The supplementary EWHE operates just 
when the ambient temperature exceeds the operating limits of the DCT. Thus, we have modeled and sized the 
EWHE by FORTRAN programming code. After the code validation, we have designed the appropriate 
EWHE to the region keeping the same pressure drop and respecting all the functioning conditions of an 
experimental SACM found in the literature. Results are very significant and showed that the geothermal 
solution can effectively replace the DCT and presents an important reduced cost compared with other 
solutions. 
 






Figure 1. Evolution of the average monthly ambient 
temperature in the region of Biskra (2014) [9] 
 
In an attempt to solve this problem; the present paper 
suggests the exploitation of the shallow geothermal energy 
by using an earth-water heat exchanger EWHE as a cooler to 
replace the DCT when the ambient temperature exceeds its 
operating limits. For that we have designed the appropriate 
EWHE to the region of Biskra to replace a DCT found in the 
literature. 
2. SOLAR ADSORPTION COOLING MACHINE, 
SACM, DESCRIPTION 
2.1. SACM with DCT 
An adsorption cooling machine (chiller) consists of the 
condenser, evaporator and an adsorber (or two adsorbers) 
containing the adsorbent, which replace the compressor in the 
conventional vapor compression refrigeration system. The 
machine can be characterized by three temperatures: 
i) High temperature coming from the solar water heater 
corresponding to the driving heat provided to the system,  
ii) low temperature corresponding to that of the cold 
production, 
iii) middle temperature at which the quantity of the 
withdraw heat from the chilled water coming from the 
cooling tower and the driving heat must be discharged. 
In the Saharan and semiarid regions characterized by high 
ambient temperatures, especially in summer, it is difficult to 
provide the cooling water to cool the system.  
Citherlet et al [2] and Lu et al [5] used a dry cooling tower 
DCT which uses the ambient air as a cooling fluid (Fig 2.), 
Table. 1 shows the main characteristics of the cooling tower 
used by Citherlet et al.  
 
Table 1. Characteristics of the cooling tower used by [2] 
 
Fluid Ethylene glycol 34 Vol. % 
Tube material Copper  
Pipes Internal diameter (m)  0.016 
Tubes thickness (m) 0.002  
Heat transfer area (m²) 270.6 
Fan capacity (kW) 0.4  
Number of fans  2 
 
 
Figure 2. Schematic presentation of solar adsorption chiller 
operates with dry air cooling tower DCT 
 
However, the operating limits of this solution don’t exceed 
33-35°C [2], which forces the use of sprays to improve the 
yield. These sprays consume a lot of water, which is rare in 
these regions, in addition to the need to provide pumps to 
ensure the flow of spray water. 
 
2.2. SACM with EWHE 
In this paper we propose the use of shallow geothermal 
energy to cool the cooling water by using an earth-water heat 
exchanger (EWHE) buried at a depth of 3m (This depth has 
been previously determined by a study based on local data of 
the region) [12, 13] under the ground surface Fig. 3.  
The EWHE replaces the DCT in the case when the 
ambient air temperature exceeds operating limits of the DCT 
(see Fig. 2). Table 2 shows the main characteristics of this 
heat exchanger.  
 
Table 2. Characteristics of the proposed EWHE 
 
Fluid  Ethylene glycol 34 Vol. % 
Pipe nature  HDPE 
Pipe thermal conductivity 0.46 W/(mK) [14] 




Figure 3. Scheme of solar adsorption chiller operates with 
water-soil heat exchanger EWHE as supplementary cooler 



























 3. SIZING METHOD AND VALIDATION MODEL 
3.1 Sizing calculation method 
The following assumptions were made in modeling the 
system: (i) The maximum duration of continuous operation 
of the EWHE doesn’t exceed few hours just during the peak 
temperatures (ii) analysis is based on steady state conditions, 
(iii) the soil around the heat exchanger is homogenous, (iv) 
soil conductivity is constant, (v) water flow is uniform along 
the length of the buried pipes (vi) Thermo-physical properties 
of water are calculated using correlation from literature, and 
finally (vi) we assumed that the soil properties are isotropic 
and there is perfect contact between the soil and the pipe.  
The calculation model is based on the resolution of the 
heat equation (Fig. 4): 










where Rth is the overall thermal resistance between pipe 
water and surrounding soil of the water soil heat exchanger 
can be expressed by the relation(2) [15]: 
th w t sR R R R    (2) 
The thermal resistance Rw due to convective heat transfer 
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The Nusselt number for water flow inside a pipe given by 
Eq. (5)  [16] is a function of Reynolds number 𝑅𝑒 , and 
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Figure 4. Thermal balance of a pipe elementary segment 
The thermal resistance Rs of the soil annulus is given by 









  (7) 
Several works in the literature have considered the 
appropriate thickness of the soil annulus. As a conclusion to 
all of these researches, the soil thickness is varying with the 
duration of operation of the heat exchanger. In this paper, the 
duration of operation of the WEHE doesn’t exceed few hours. 
For that, the thickness of the soil annulus was taken as being 
equal to the radius of the pipe (rs=2ri). [17-19] 
After dividing the Eq.(1) on dx this equation can be written 







   (8) 
Then   









We can determine the constants A, B if we take into 
account boundary conditions: 
 
- For => ∞ , 𝑇(𝑥) = 𝑇𝑠  ===> 𝐵 = 𝑇𝑠;  
 
- For 𝑥 = 0, 𝑇(𝑥) = 𝑇0   ===> 𝐴 = 𝑇0 − 𝑇𝑠 
   0 exps s
th
x
T x T T T
mCpR
 
   
    (10) 
Also we can write the eq. (10) as: 
   0 exps s
th
x
T x T T T
CpSvR
 
   
 
 (11) 
Pressure drop in the heat exchanger is equal to the sum of 
the linear, singular and pressure losses between the inlet and 
outlet of the exchanger [20]. 
sint lin ioP P P P      (12)  
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The calculation of the loss ratio of load 𝛬 depends on the 
nature of the flow, laminar or turbulent [20].  
For 
52100 Re 10  , the BLASUIS formula is used  
0.250.3164Re   (14) 










Pressure losses due to the inlet and outlet of the heat 
exchanger are calculated as following [20]: 
23
4
io w wP v 
 (16) 
3.2. Model validation 
In this paper we have validated the calculation code with 
the experimental data obtained by Moummi et al. [12], in the 
University of Biskra. The authors used an earth-air heat 
exchanger, using the same (geometric and climatic) data. The 
specific parameters and characteristics of the heat exchanger 
tested by Moummi et al. [12] are given in Table 2. 
In order to validate the calculation method, we have 
provided a simple comparison between the results from this 
study and the literature in Fig. 5. The comparison results 
show that a good agreement had been found between the air 
temperatures calculated in this study with the ones reported 
in the literature. The code reflects the real phenomenon with 
a maximum field error of (1°C), which can be relied upon to 
design the water-earth heat exchanger (WEHE). 
4. APPLICABILITY OF THE EWHE IN BISKRA  
To be able to compensate the cooling tower by the earth-
water heat exchanger (EWHE); the pressure drop in both 
systems must be the same, for that, we sized the EWHE with 
a maximum total pressure drop equal to 0.3 bar as the 
Citherlet’s et al. [2] machine. The sizing was made by using 
the same input/output parameters (see Table. 3). 
It must be mentioned that in EWHE we can’t use copper as 
a tube material due to the corrosion, for that, we used the 
High Density Polyethylene (HDPE) pipes with a thermal 
conductivity of λ=0.46 W/(mK) where the soil temperature 
Ts=26°C in August [13]. 
Figure 6 shows the influence of the pipe diameter on the 
total pressure drop for different pipes diameters. Results 
indicate that the minimum diameter which we can be used is 
0.033m whatever the pipes length.  
In addition, EWHE must be able to decrease the water 
temperature to the desired value (34°C), Fig. 7 illustrates the 
influence of the pipe diameter on the water outlet temperature 




Figure 5. Comparison with N. Moummi et al. [12] 
Table 2. Moummi et al. [12] heat exchanger parameters 
 
Pipe materiel PVC 
Length of pipe (m) 60 
Piping depth (m) 3 
Internal diameter (m) 0.11  
Pipe thikness (m)  0.003 
Inlet temperature (°C) 36.572 
Outlet temperature (°C) 24 
volumetric flow rate (m3/h) 155.43 
 
Table 3. Input/output Parameters of Citherlet et al. [2] DCT 
 
Fluid  Ethylene glycol 34 Vol. % 
Inlet temperature (°C) 41 
Outlet temperature (°C) 34 
Mass flow rate (Kg/s) 0.9308 
 
From the graphic results of Fig. 7, it can be concluded that 
when the outlet water temperature reaches the value of 34 °C, 
the minimum pipes length possible is 100m.  
According to the results obtained from Figs 6 and 7, we 
can draw an applicability zone in the Fig. 7 which defines the 
geometrical characteristics (length and diameter) of the 
optimal (appropriate) EWHE in Biskra respecting all the 
condition of the experimental device of [2]. 
Table 4. summarizes the main characteristics of the sized 
EWHE and the DCT of  Citherlet et al. [2]. We can conclude 
that the EWHE can be the best alternative during the peak 
ambient temperatures in the region of Biskra and at much 
lower cost, especially that the DCT of the solar adsorption 
chiller doesn’t work at ambient temperatures higher than 
34 °C [2] due of its dependence on the ambient air for the 
cooling.  
 
Table 4. Characteristics of DCT and the studied EWHE 
 
 DCT [2] EWHE  
Heat transfer area [m²] 270.6 10.37 
Pipes length [m] 600 100 
Tube diameter[m] 0.016 0.033 




Figure 6. Influence of the pipe diameter on the total pressure 




Figure 7. Influence of the pipe diameter on the water outlet 
temperature for different pipes length 
5. CONCLUSION 
In this work, we are interested in the applicability of the 
solar adsorption air refreshment system in the region of 
Biskra and the water cooling system was investigated. 
Previous work in the literature used a finned tubes heat 
exchanger (dry cooling tower DCT) in the SACM and 
showed that when the ambient air temperature exceeds 34 °C, 
the heat transfer area needed of the heat exchangers increases 
enormously.  
In this paper we have proposed a supplementary water 
cooling system to the chiller based on shallow geothermal 
energy by using an earth-water heat exchanger (EWHE). The 
proposed EWHE operates just during the peak ambient 
temperatures to avoid the dysfunctioning of the DCT. 
Through the modeling work of the EWHE, we have designed 
WEHE in Biskra. Results are very encouraging and show that 
the geothermal solution is effective; with a very low cost.  
Continuous use of the EWHE causes the saturation of the 
soil because of the low thermal diffusivity of this last, where 
the soil temperature in the immediate vicinity of the heat 
exchanger increases which causes the decrease of its 
efficiency. For that, another study to know the influence of 
the EWHE on the soil and the influence of soil on the EWHE 
as a function of time is required to ensure continuous water 
cooling. This study will allow us to define how many 
exchanger must be used, distance between the tubes and also 
between the geothermal heat exchangers in the case of the 
abolition of the use of the DCT completely. 
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NOMENCLATURE 
Cp Specific heat, W/(kg K) 
d Diameter, m 
v velocity, m/s 
L Tube length/ latent heat, m 
ṁ mass flow rate, Kg/s 
h Convective heat transfer Coefficient,  
W/(m² K)  
S Surface, m2  
T Temperature, °C 
R  Resistance, m² K/W 
r Radius, m  
Pi Perimeter, m   
P Pressure, Pa  
Nu Nusselt number, - 
Re Renolds number, -  
Pr Prandlt number, -  
Greeks symbols 
λ Thermal conductivity W/(mK) 
ρ Density, kg/m3 
ξ Singular loss ratio of load, - 
Λ Linear loss ratio of load, - 
Subscripts 
 
o Outlet  





sin Singular  









DCT Dry Cooling Tower 
EWHE Earth-water heat exchanger 
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Patent [Ar]
 ،قاور رﻣﻋ فﯾطﻟوﺑ ةروﻧ ،دﺑﺎﻌﻟا نﺎﻧدﻋ ،نﺎﺑﻌﺷ نﺑ لدﺎﻋ)2014 (مادﺧﺗﺳاﺔﻗﺎطﻟاﺔﯾرارﺣوﯾﺟﻟاﺔﺿﻔﺧﻧﻣﻟاادﺟنﯾﺳﺣﺗﻟةءﺎﻔﻛتﻻدﺎﺑﻣﻟا
ﺔﯾرارﺣﻟاﺔﯾﺋاوﮭﻟا :حارﺗﻗادرﺑﻣﻲﺋاوھيرارﺣوﯾﺟ .ةءارﺑعارﺗﺧامﻗر9045 ،دﮭﻌﻣﻟاﻲﻧطوﻟايرﺋازﺟﻟاﺔﯾﻛﻠﻣﻠﻟﺔﯾﻋﺎﻧﺻﻟا . رﺋازﺟﻟا4 رﺑﻣﺳﯾد
2014.
[En] Short description
This study came as a technological solution (easy to realize) of malfunction of refrigeration systems
when the ambient temperature passes the operating limits of these systems. These critical climatic
conditions are obtained especially during scorching temperatures of summer. The principle of this
solution is to couple a heat echanger of type finned tubes heat echanger (condensers and dry
cooling towers) with a shallow geothermal source (earth-air heat echanger EAHE). The coupling of
these two latter systems presents a Geothermal Air-Cooler GAC. The geothermal air-cooler GAC
allows miing ambient hot air with fresh geothermal air by using an air diffuser; and diffusing the air
miture over the whole of the front surface of the finned tubes heat echanger. Results show that
the GAC can improve the operating limits of the conventional air conditioning systems to 57°C. In the
case of a large heat transfer area of the finned tubes, several EAHEs can be used. Even during off-
scorching temperatures, the use of the air distribution valve allows to eploit the EAHE to refresh (in
summer) or heat (in winter), buildings.
[Fr] Abrégé descriptif
L’invention est arrivée comme solution technologique (facile à réaliser) de dysfonctionnement des
installations frigorifiques lorsque la température ambiante passe les limites de fonctionnement de
ces systèmes. Ces conditions climatiques critiques sont obtenues notamment pendant les périodes
caniculaires de l’été. Le principe de cette invention est de coupler un échangeur à air de type batterie
à ailettes (condenseurs ou tours de refroidissement sec) (3) à une source géothermale très basse
énergie (échangeur air-sol) (6). Le couplage de ces deu derniers systèmes présente un aéro-
refroidisseur géothermal conformément à la présente invention. L’aéro-refroidisseur géothermal
permet de mélanger l’air ambiant chaud (11) avec l’air géothermal frais en utilisant un diffuseur d’air
(10); puis de diffuser le mélange d’air sur toute la surface frontale de la batterie. Même en période
hors-canicule, l’utilisation de la vanne de distribution d’air (16) permet d’eploiter l’échangeur
géothermique air-sol pour rafraichir (en été), ou chauffer (en hiver), des locau.
[Ar]ﻔﺻوﻟا صﺧﻠﻣﻟاﻲ :
 اذھعارﺗﺧﻻا ﻲﺟوﻟوﻧﻛﺗ لﺣ وھ )زﺎﺟﻧﻹا لﮭﺳ ( لطﻌﺗ ﺔﻠﻛﺷﻣﻟ وﺟﻟا ةرارﺣ ﺔﺟرد ىدﻌﺗﺗ ﺎﻣدﻧﻋ دﯾرﺑﺗﻟا ﺔﻣظﻧأ
ﺔﻣظﻧﻷا هذھ لﻣﻋ دودﺣ ﻲﺟرﺎﺧﻟا .فﯾﺻﻟا لﺻﻓ ﻲﻓ ةورذﻟا تارﺗﻓ ﻲﻓ ةدﺎﻋ نوﻛﺗ ﺔﯾﺧﺎﻧﻣﻟا فورظﻟا هذھ . أدﺑﻣ
 اذھ لﻣﻋ فﻧﺎﻋز تاذ ﺔﯾرﺎطﺑ عوﻧ نﻣ ﻲﺋاوھ يرارﺣ لدﺎﺑﻣ طﺑر وھ عارﺗﺧﻹا) دﯾرﺑﺗ جارﺑأ وأ تﺎﻔﺛﻛﻣ
ﺔﻓﺎﺟ()3( ادﺟ ﺔﺿﻔﺧﻧﻣ ﺔﻗﺎط وذ يرارﺣوﯾﺟ ردﺻﻣ ﻊﻣ)ءاوھ لدﺎﺑﻣ/ضرأ()6( . ﺔﺟوازﻣﻟاو طﺑرﻟا اذھ لﺛﻣﯾ
عارﺗﺧﻻا اذﮭﻟ ﺔﯾﺳﺎﺳﻷا ةرﻛﻔﻟا نﯾﻘﺑﺎﺳﻟا نﯾﻣﺎظﻧﻟا نﯾﺑ .ﺣوﯾﺟﻟا ﻲﺋاوﮭﻟا درﺑﻣﻟا ﺢﻣﺳﯾ ثﯾﺣ وﺟﻟا ءاوھ جزﻣﺑ يرار
نﺧﺎﺳﻟا)11( يرارﺣوﯾﺟﻟا ءاوﮭﻟا ﻊﻣ)10 ( لﻣﺎﻛ ﻰﻠﻋ جوزﻣﻣﻟا ءاوﮭﻟا ﻊﯾزوﺗﻟ ءاوﮭﻠﻟ عزوﻣ مادﺧﺗﺳﺎﺑ درﺎﺑﻟا
ﺔﯾرﺎطﺑﻠﻟ ﻲﻣﺎﻣﻷا ﺢطﺳﻟا . ءاوﮭﻟا ﻊﯾزوﺗ مﺎﻣﺻ مادﺧﺗﺳﺎﻓ ،ةورذﻟا تارﺗﻓ جرﺎﺧ ﻰﺗﺣ)16 ( لﻼﻐﺗﺳﺎﺑ ﺢﻣﺳﯾ
 يرارﺣوﯾﺟﻟا لدﺎﺑﻣﻟا)ءاوھ/ضرأ ( دﯾرﺑﺗﻠﻟ)ﯾﺻﻟا ﻲﻓف ( ﺔﺋﻓدﺗﻟا وأ)ءﺎﺗﺷﻟا ﻲﻓ.(
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Titre de l’invention
Utilisation de la géothermie très basse énergie pour l’amélioration de l’efficacité
des échangeurs de chaleur à air : Proposition d’un aéro-refroidisseur géothermal.
Domaine technique auquel se rapporte l’invention
La présente invention se rapporte au domaine général des échangeurs de chaleur refroidis par air. Le
domaine d'application de l'invention est notamment, mais non eclusivement, lié à l’amélioration de
l’efficacité des échangeurs de chaleur à air (Condenseurs et tours de refroidissement sec dans les
installations frigorifiques ou dans les systèmes de refroidissement à air) par l’utilisation de
géothermie très basse énergie qui est considérée comme source d’énergie renouvelable.
But de l’invention
L’invention est arrivée comme solution technologique (facile à réaliser) de dysfonctionnement des
installations frigorifiques lorsque la température ambiante passe les limites de fonctionnement de
ces systèmes. Ces conditions climatiques critiques sont obtenues notamment pendant les périodes
caniculaires de l’été. Le principe de cette invention est de coupler un échangeur à air de type batterie
à ailettes (condenseurs ou tours de refroidissement sec) à une source géothermale très basse
énergie (échangeur air-sol). Le couplage de ces deu derniers systèmes présente un aéro-
refroidisseur géothermal conformément à la présente invention. L’aéro-refroidisseur géothermal
permet de mélanger l’air ambiant chaud avec l’air géothermal frais en utilisant un diffuseur d’air ;
puis de diffuser le mélange d’air sur toute la surface frontale de la batterie. Même en période hors-
canicule, l’utilisation de la vanne de distribution d’air permet d’eploiter l’échangeur géothermique
air-sol pour rafraichir (en été), ou chauffer (en hiver), des locau.
Etat de la technique antérieure
D'une manière générale, les systèmes frigorifiques sont amenés à connaitre un développement
important en raison des préoccupations écologiques liées au fortes consommations électriques de
ces systèmes.
Dans ces systèmes, le condenseur ou la tour de refroidissement sont des appareils
thermodynamiques permettant de transférer la chaleur du milieu le plus chaud vers le milieu le plus
froid avec ou sans changement de phase.
Le rendement d'une installation frigorifique dépend de l'efficacité thermique des condenseurs (ou
tours de refroidissement). Or, il a été constaté que ces échangeurs sont très sensibles au conditions
climatiques qui peuvent dégrader considérablement leurs performances thermiques et même
provoquer le dysfonctionnement de l’installation.
La géothermie fait partie des énergies dites « renouvelables ». Son principe consiste à échanger de
l'énergie thermique avec le sous-sol terrestre pour l'utiliser dans des systèmes de production de
chauffage ou de production de froid ou de production d'électricité.
On distingue quatre types de géothermie : i) haute énergie, ii) moyenne énergie, iii) basse énergie et
iv) très basse énergie.
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La géothermie très basse énergie recueille la chaleur à faible profondeur, où la température est
comprise entre 10°C et 30°C, ce qui ne permet pas, dans la plupart des cas, une utilisation directe de
cette chaleur. L’eploitation de la géothermie nécessite la mise en œuvre de pompes à chaleur qui
prélèvent l’énergie à basse température pour l’injecter à une température suffisante pour le
chauffage ou le refroidissement. Ainsi, l'utilisation de la géothermie très basse énergie est devenue
assez fréquente dans la conception de nouveau systèmes frigorifiques.
Enoncé des figures
La figure 1 est un condenseur (ou une tour de refroidissement sec) lié à une source géothermale à
air. La figure résume l’utilisation de la géothermie très basse énergie pour l’amélioration de
l’efficacité des échangeurs de chaleur, il s’agit d’un aéro-refroidisseur géothermal conformément à la
présente invention.
Présentation de l’essence (la substance) de l’invention
Fig. 1 est un aéro-refroidisseur géothermal comporte un condenseur (une tour de refroidissement
sec 13, un ventilateur d'etraction 2, un échangeur de type batterie à ailettes 3, un diffuseur d’air 4,
un boitier 14, une grille d’entrée d’air 15 (air ambiant 11), tuyau fleible 8 et un raccord de liaison 9
du condenseur (ou de la tour de refroidissement sec) avec l’échangeur géothermique air-sol 6 qui
comporte un ventilateur d'etraction 5 avec un filtre à air 1 et un diffuseur d’air 4 (air frais 10).
On peut aussi utiliser des mélangeurs pour mélanger l’air frais 10 avec l’air ambiant 11 avant de
l’injecter dans la batterie.
L’air de sortie 12 est un mélange de l’air ambiant 11 et de l’air frais de la géothermie 10 après le
passage dans la batterie 3.
Nous avons dimensionné l’échangeur géothermique pour garantir une température de sortie d’air de
l’ordre de 24 °C, il est constitué d’un tube serpentin de 50 m de longueur et de diamètre de 0.2 m
placé sur une profondeur de 3m.
Dans le cas où la surface frontale du condenseur (ou de la tour de refroidissement sec) est très
grande nous proposons des échangeurs géothermiques identiques superposés avec une distance de
séparation verticale de 0.5 m.
Nous donnons ici l’eemple d’un dimensionnement d’un échangeur géothermal dans le site de
Biskra. La batterie à ailettes est de 2m de longueur et de 1m de largeur pour une surface d’échange
totale de 270m2. L’échangeur géothermal 6 est composé de deu échangeurs superposés à des
profondeurs de 3m et de 3.5m chaque échangeur est de 40m de longueur. Le dimensionnement a
été réalisé pour une température de l’air ambiant etrême de 58°C. Ainsi, nous avons remarqué
qu’on a pu diminuer  la température de l’air de 7°C, donc la température de l’air mélangé est près de
51°C à l’entrée de la batterie 3.
Selon l’invention, la vanne de distribution d’air 16 est utilisée pour sélectionner le mode de
fonctionnement de l’échangeur géothermal 6, à savoir : 1) Le mode I, qui correspond à la
position A de la vanne de distribution d’air 16, consiste à améliorer le fonctionnement du
condenseur (ou de la tour de refroidissement sec 13) pendant les périodes caniculaires en
été (voir la figure 1) ; 2) Le mode II, qui correspond à la position B de la vanne de distribution
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d’air 16, permet l’eploitation de l’échangeur géothermal 6 pour rafraichir (en été), ou chauffer (en
hiver), les locau 7.
Par rapport à l’aéro-refroidisseur de base (le condenseur ou la tour de refroidissement sec), l’aéro-
refroidisseur géothermal de la présente invention consomme une puissance électrique
supplémentaire moins de 100W. Cette dernière présente la puissance nécessaire pour l’alimentation
du ventilateur d'etraction de l'air géothermal.
REVENDICATIONS
1. Aéro-refroidisseur géothermal (fig.1) perfectionné principalement pour résoudre le problème de
dysfonctionnement des condenseurs, des tours de refroidissement sec ou d’autres systèmes de
refroidissement à air durant les forts pics de températures caniculaires.
2. Aéro-refroidisseur géothermal (fig.1), selon la revendication 1, recourir à la géothermie à air : i)
n’influe pas sur l’environnement ; ii) demande une puissance électrique supplémentaire très
faible consommé principalement par le ventilateur d'etraction de l'air géothermal ; iii) évite
l’utilisation de l’eau dans les tours de refroidissement et le remplacer ainsi par l’air qui nécessite
un ventilateur d’etraction et non pas une pompe ce qui réduit la consommation électrique.
3. Aéro-refroidisseur géothermal (fig.1), selon les revendications 1 et 2, peut être utilisé dans le cas
des systèmes classiques de production du froid (à base de cycles frigorifiques à compression de
vapeur), dans les systèmes de production de froid solaire (à adsoption, à absorption, …), pour
remplacer des aéro-refroidisseurs industriels ou pour tout systèmes de refroidissement à air.
4. Aéro-refroidisseur géothermal (fig.1), selon la revendication 3, peut augmenter la limite de
fonctionnement des systèmes frigorifiques (classiques ou autres) pour fonctionner à des
températures de l’air ambiant de l’ordre de 58°C.
5. Aéro-refroidisseur géothermal (fig.1), selon les revendications précédentes, peut travailler en deu
modes I & II. Le mode I correspond au perfectionnement présenté dans la revendication 1 ; et le
mode II permet l’eploitation de l’échangeur géothermal pour le rafraichissement notamment en
été et le chauffage notamment en hiver.
6. Aéro-refroidisseur géothermal (fig.1), selon la revendication 5, la vanne de distribution d’air est
utilisée pour sélectionner le mode de fonctionnement I ou II.
7. Aéro-refroidisseur géothermal (fig.1), selon la revendication 6, la vanne de distribution d’air  peut
être contrôlée d’une manière automatique en fonction de la température de l’air ambiant pour




اﻗﺗراح  ﻣﺑرد :اﺳﺗﺧدام اﻟطﺎﻗﺔ اﻟﺟﯾوﺣرارﯾﺔ اﻟﻣﻧﺧﻔﺿﺔ ﺟدا ﻟﺗﺣﺳﯾن ﻛﻔﺎءة اﻟﻣﺑﺎدﻻت اﻟﺣرارﯾﺔ اﻟﮭواﺋﯾﺔ
ھواﺋﻲ ﺟﯾو ﺣراري
اﻟﻤﺠﺎل اﻟﺬي ﯾﺘـﻌﻠﻖ ﺑﮫ ھﺬا اﻻﺧﺘﺮاع
ﻣﺟﺎل ﺗطﺑﯾق . ﻟﻠﺗﺑرﯾدﯾﻧدرج ھذا اﻻﺧﺗراع ﺿﻣن اﻟﻣﺟﺎل اﻟﻌﺎم ﻟﻠﻣﺑﺎِدﻻت اﻟﺣرارﯾﺔ اﻟﺗﻲ ﺗﺳﺗﻌﻣل اﻟﮭواء 
اﻟﻣﻛﺛﻔﺎت، أﺑراج )ﺑﺗﺣﺳﯾن ﻛﻔﺎءة اﻟﻣﺑﺎدﻻت اﻟﺣرارﯾﺔ -و ﻟﯾس ﺣﺻرا-ھذا اﻻﺧﺗراع ﯾﺗﻌﻠق ﺑﺎﻷﺧص 
ﺑﺎﺳﺗﺧدام اﻟطﺎﻗﺔ اﻟﺟﯾوﺣرارﯾﺔ اﻟﻣﻧﺧﻔﺿﺔ ﺟدا ﺑﺎﻋﺗﺑﺎرھﺎ ( اﻟﺗﺑرﯾد اﻟﺟﺎﻓﺔ، أﻧظﻣﺔ اﻟﺗﺑرﯾد و اﻟﺗﺑرﯾد ﺑﺎﻟﮭواء
.ﻣﺻدر ﻣن ﻣﺻﺎدر اﻟطﺎﻗﺔ اﻟﻣﺗﺟددة
عاﻟﮭﺪف ﻣﻦ اﻹﺧﺘﺮا
أﻧظﻣﺔ اﻟﺗﺑرﯾد ﻋﻧدﻣﺎ ﺗﺗﻌدى درﺟﺔ ﻟﻣﺷﻛﻠﺔ ﺗﻌطل ( ﺳﮭل اﻹﻧﺟﺎز) ھذا اﻹﺧﺗراع ھو ﺣل ﺗﻛﻧوﻟوﺟﻲ 
ھذه اﻟظروف اﻟﻣﻧﺎﺧﯾﺔ ﺗﻛون ﻋﺎدة ﻓﻲ ﻓﺗرات اﻟذروة ﻓﻲ . ﺣرارة اﻟﺟو اﻟﺧﺎرﺟﻲ ﺣدود ﻋﻣل ھذه اﻷﻧظﻣﺔ
ﻋﺎﻧف ﻣﺑدأ ﻋﻣل ھذا اﻹﺧﺗراع ھو رﺑط ﻣﺑﺎدل ﺣراري ھواﺋﻲ ﻣن ﻧوع ﺑطﺎرﯾﺔ ذات ز. ﻓﺻل اﻟﺻﯾف
ﯾﻣﺛل (. أرض/ﻣﺑﺎدل ھواء)ﻣﻊ ﻣﺻدر ﺟﯾوﺣراري ذو طﺎﻗﺔ ﻣﻧﺧﻔﺿﺔ ﺟدا ( ﻣﻛﺛﻔﺎت أو أﺑراج ﺗﺑرﯾد ﺟﺎﻓﺔ)
ﺣﯾث ﯾﺳﻣﺢ اﻟﻣﺑرد اﻟﮭواﺋﻲ . ھذا اﻟرﺑط واﻟﻣزاوﺟﺔ ﺑﯾن اﻟﻧظﺎﻣﯾن اﻟﺳﺎﺑﻘﯾن اﻟﻔﻛرة اﻷﺳﺎﺳﯾﺔ ﻟﮭذا اﻻﺧﺗراع
دام ﻣوزع ﻟﻠﮭواء  ﻟﺗوزﯾﻊ اﻟﺟﯾوﺣراري ﺑﻣزج ھواء اﻟﺟو اﻟﺳﺎﺧن ﻣﻊ اﻟﮭواء اﻟﺟﯾوﺣراري اﻟﺑﺎرد ﺑﺎﺳﺗﺧ
ﺣﺗﻰ ﺧﺎرج ﻓﺗرات اﻟذروة، ﻓﺎﺳﺗﺧدام ﺻﻣﺎم ﺗوزﯾﻊ . اﻟﮭواء اﻟﻣﻣزوج ﻋﻠﻰ ﻛﺎﻣل اﻟﺳطﺢ اﻷﻣﺎﻣﻲ ﻟﻠﺑطﺎرﯾﺔ
(.ﻓﻲ اﻟﺷﺗﺎء)أو اﻟﺗدﻓﺋﺔ ( ﻓﻲ اﻟﺻﯾف)ﻟﻠﺗﺑرﯾد ( أرض/ھواء)اﻟﮭواء ﯾﺳﻣﺢ ﺑﺎﺳﺗﻐﻼل اﻟﻣﺑﺎدل اﻟﺟﯾوﺣراري 
ﺣﺎﻟﺔ اﻟﺘﻘﻨﯿﺎت اﻟﺴﺎﺑﻘﺔ 
ﻋرﻓت ﺗطورا ﻣﮭﻣﺎ ﺑﺳﺑب اﻟﻣﺧﺎوف اﻟﺑﯾﺋﯾﺔ اﻟﻣرﺗﺑطﺔ ﺑﺎﻻﺳﺗﮭﻼك اﻟﻛﺑﯾر ﺑﺻﻔﺔ ﻋﺎﻣﺔ، أﻧظﻣﺔ اﻟﺗﺑرﯾد
.ﻟﻠﻛﮭرﺑﺎء ﻟﮭذا اﻟﻧوع ﻣن اﻷﻧظﻣﺔ
ﻓﻲ ھذه اﻷﻧظﻣﺔ، ﺗﻌﺗﺑر ﻣﻛﺛﻔﺎت اﻟﮭواء أو أﺑراج اﻟﺗﺑرﯾد أﺟﮭزة ﺗرﻣودﯾﻧﺎﻣﯾﻛﯾﺔ ﺗﺳﻣﺢ ﺑﻧﻘل اﻟﺣرارة ﻣن 
.ﺳﺎﺧن إﻟﻰ وﺳط آﺧر أﻛﺛر ﺑرودة ﻣﻊ أو دون اﻟﺗﻐﯾﯾر ﻓﻲ اﻟطور-ﻣﺎﺋﻊ- وﺳط 
،  ﻣﻊ اﻟﻌﻠم (أو أﺑراج اﻟﺗﺑرﯾد اﻟﺟﺎﻓﺔ)ﻣردود أﻧظﻣﺔ اﻟﺗﺑرﯾد ﯾﺗﻌﻠق ﺑﺷﻛل ﻛﺑﯾر ﺑﺎﻟﻔﻌﺎﻟﯾﺔ اﻟﺣرارﯾﺔ ﻟﻠﻣﻛﺛﻔﺎت 
أن ھذه اﻷﺧﯾرة ﺟد ﺣﺳﺎﺳﺔ ﻟﻠﻌواﻣل اﻟطﺑﯾﻌﯾﺔ اﻟﺗﻲ ﯾﻣﻛن أن ﺗﺧﻔض ﺑﺷﻛل ﻣﻠﺣوظ ﻛﻔﺎءﺗﮭﺎ اﻟﺣرارﯾﺔ، ﻛﻣﺎ 
.ﯾﻣﻛن أن ﺗﺗﺳﺑب ﻓﻲ ﺗوﻗف ﻋﻣل اﻟﻧظﺎم
ﻣﺗﺟددة، ﻣﺑدأ ﻋﻣﻠﮭﺎ ھو ﺗﺑﺎدل اﻟطﺎﻗﺔ اﻟﺣرارﯾﺔ ﻣﻊ ﺟوف اﻷرض و اﻟطﺎﻗﺔ اﻟﺟﯾوﺣرارﯾﺔ ھﻲ طﺎﻗﺔ 
.اﺳﺗﺧداﻣﮭﺎ ﻓﻲ اﻟﺗﺑرﯾد، اﻟﺗﺳﺧﯾن أو أﯾﺿﺎ ﺗوﻟﯾد اﻟطﺎﻗﺔ اﻟﻛﮭرﺑﺎﺋﯾﺔ
اﻟطﺎﻗﺔ اﻟﺟﯾوﺣرارﯾﺔ ( 2اﻟطﺎﻗﺔ اﻟﺟﯾوﺣرارﯾﺔ اﻟﻌﺎﻟﯾﺔ، ( 1:ﻧﻣﯾز أرﺑﻌﺔ أﻧواع ﻣن اﻟطﺎﻗﺔ اﻟﺟﯾوﺣرارﯾﺔ 
.اﻟطﺎﻗﺔ اﻟﺟﯾوﺣرارﯾﺔ اﻟﻣﻧﺧﻔﺿﺔ ﺟدا( 4اﻟطﺎﻗﺔ اﻟﺟﯾوﺣرارﯾﺔ اﻟﻣﻧﺧﻔﺿﺔ،( 3اﻟﻣﺗوﺳطﺔ، 
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اﻟطﺎﻗﺔ اﻟﺟﯾوﺣرارﯾﺔ اﻟﻣﻧﺧﻔﺿﺔ ﺟدا ﺗﺟٌﻣﻊ اﻟﺣرارة ﻣن أﻋﻣﺎق ﺿﺣﻠﺔ أﯾن ﺗﺗراوح درﺟﺎت اﻟﺣرارة ﺑﯾن 
. ﺑﺎﻹﺳﺗﺧدام اﻟﻣﺑﺎﺷر ﻟﮭذا اﻟﻧوع ﻣن اﻟﺣرارة-ﻓﻲ أﻏﻠب اﻟﺣﺎﻻت- م، اﻷﻣر اﻟذي ﻻ ﯾﺳﻣﺢ °03و 01
ﻟﻣﻧﺧﻔﺿﺔ ﺟدا ﯾﺗطﻠب ﺗرﻛﯾب ﻣﺿﺧﺎت اﻟﺣرارة اﻟﺗﻲ ﺗﺟﻣﻊ ھذه ﻟﮭذا ﻓﺈن اﺳﺗﻐﻼل اﻟطﺎﻗﺔ اﻟﺟﯾوﺣرارﯾﺔ ا
ﻛﻣﺎ أﺻﺑﺢ اﺳﺗﺧدام اﻷﻧظﻣﺔ . ﺟدا ﻟﺿﺧﮭﺎ ﺑدرﺟﺔ ﻛﺎﻓﯾﺔ ﻟﻠﺗﺳﺧﯾن أو اﻟﺗﺑرﯾداﻟﺣرارة اﻟﻣﻧﺧﻔﺿﺔ
.اﻟﺟﯾوﺣرارﯾﺔ ذات اﻟطﺎﻗﺔ اﻟﻣﻧﺧﻔﺿﺔ ﺟدا ﻣﻧﺗﺷرا و ﺣﺎﺿرا ﻓﻲ ﺗﺻﻣﯾم أﻧظﻣﺔ اﻟﺗﺑرﯾد اﻟﺣدﯾﺛﺔ
ﺑﯿﺎن اﻟﺮﺳﻮﻣﺎت 
ﻣرﺗﺑط ﺑﻣﺑﺎدل ﺟﯾوﺣراري ﻟﺗﺑرﯾد اﻟﮭواء، اﻟﺷﻛل ﯾﻠﺧص ( رج ﺗﺑرﯾد ﺟﺎفأو ﺑ)ھو ﻣﻛﺛف : 1اﻟﺷﻛل
اﺳﺗﻌﻣﺎل اﻟطﺎﻗﺔ اﻟﺟﯾوﺣرارﯾﺔ اﻟﻣﻧﺧﻔﺿﺔ ﺟدا ﻟرﻓﻊ ﻛﻔﺎءة اﻟﻣﺑﺎدﻻت اﻟﺣرارﯾﺔ، ﯾﺗﻌﻠق اﻷﻣر ﺑﻣﺑرد ھواﺋﻲ 
.ﺟﯾوﺣراري وﻓﻘﺎ ﻟﻺﺧﺗراع اﻟﻣﻘﺗرح
: اﻹﺧﺘﺮاع( ﺟﻮھﺮ)ﻋﺮض ﻣﻀﻤﻮن
, 2، ﻣروﺣﺔ ﺷﻔط (31ﺑرج ﺗﺑرﯾد ﺟﺎف )ﻠﻰ ﻣﻛﺛف ھو ﻣﺑرد ھواﺋﻲ ﺟﯾوﺣراري ﯾﺣﺗوي ﻋ: 1اﻟﺷﻛل
51، ﺷﺑﻛﺔ دﺧول اﻟﮭواء 41، ھﯾﻛل 4، ﻣوزع ھواء 3ﻣﺑﺎدل ﺣرارة ﻣن ﻧوع ﺑطﺎرﯾﺔ ذات زﻋﺎﻧف 
واﻟﻣﺑﺎدل ( ﺑرج ﺗﺑرﯾد ﺟﺎف)ﺑﯾن اﻟﻣﻛﺛف 9، وﺻﻠﺔ رﺑط 8ﺧرطوم ﻣرن , (11اﻟﮭواء اﻟﺧﺎرﺟﻲ )
ﻣزود ﺑﻣﺻﻔﺎة 5ﯾﺗﻛون ﻣن ﻣروﺣﺔ ﺷﻔط واﻟذي 6أرض /اﻟﺟﯾوﺣراري، ﻣﺑﺎدل ﺟﯾوﺣراري ﻣن ﻧوع ھواء
(.01اﻟﮭواء اﻟﺑﺎرد )4وﻣوزع ﻟﻠﮭواء1ھواء 
ﻗﺑل 11اﻟﻘﺎدم ﻣن اﻟﻣﺑﺎدل اﻟﺟﯾوﺣراري ﻣﻊ ھواء اﻟﺟو01ﯾﻣﻛن أﯾﺿﺎ اﺳﺗﺧدام ﻣﺧﺎﻟط ﻟﺧﻠط اﻟﮭواء اﻟﺑﺎرد
.إرﺳﺎﻟﮫ إﻟﻰ اﻟﺑطﺎرﯾﺔ
ﺑﻌد 11واﻟﮭواء اﻟﺑﺎرد اﻟﻘﺎدم ﻣن اﻟﻣﺑﺎدل اﻟﺟﯾوﺣراري 11ھو ﻣزﯾﺞ ﺑﯾن ھواء اﻟﺟو 21اﻟﮭواء اﻟﺧﺎرج 
.3اﻟﻣرور ﻋﻠﻰ اﻟﺑطﺎرﯾﺔ 
اﻟﻣﺑﺎدل اﻟﺟﯾوﺣراري ﻟﺿﻣﺎن اﻟﻣﺣﺎﻓظﺔ ( ﺑﻌﺎدو ﺗﺣدﯾد اﻷدراﺳﺔاﻟ)ﺻﻣﯾمﻓﻲ اﻟﺟزء اﻟﺧﺎرﺟﻲ ﻟﻠﻧظﺎم ﻗﻣﻧﺎ ﺑ
ن م ﻣدﻓو2.0م وﺑﻘطر05م و اﻟذي ﯾﺗﻛون ﻣن أﻧﺑوب ﻣﻠﺗف ﺑطول °42ﻋﻠﻰ درﺟﺔ ﺣرارة اﻟﮭواء اﻟﺧﺎرج 
.م ﺗﺣت اﻷرض3ﻋﻠﻰ ﻋﻣق 
ﻛﺑﯾر اﻟﺣﺟم ذو ﻣﺳﺎﺣﺔ اﻟﺗﺑﺎدل اﻟﻛﺑﯾرة، ﻧﻘﺗرح اﺳﺗﻌﻣﺎل ﻣﺑﺎدﻻت ( ﺑرج اﻟﺗﺑرﯾد اﻟﺟﺎف)ﻓﻲ ﺣﺎﻟﺔ اﻟﻣﻛﺛف 
ﻋﻠﻰ أن ﺗﻛون ( اﻟواﺣد ﻓوق اﻵﺧر)و ﻣﺗراﻛﺑﺔ ( ﻣن ﻧﻔس اﻟﺧﺻﺎﺋص اﻟﺳﺎﺑﻘﺔ اﻟذﻛر)ﺟﯾوﺣرارﯾﺔ ﻣﺗﻣﺎﺛﻠﺔ 
.م5.0ﺎ ﻋﻠﻰ اﻷﻗل ﻧﮭﻣﻛل اﻟﻣﺳﺎﻓﺔ ﺑﯾن
اﻟﺑطﺎرﯾﺔ ذات اﻟزﻋﺎﻧف . ﻣﺑﺎدل ﺟﯾوﺣراري ﻓﻲ ﻣﻧطﻘﺔ ﺑﺳﻛرة( دراﺳﺔ أﺑﻌﺎد)ﺗﺻﻣﯾمﺛﺎل ﻟﻧﻌطﻲ ھﻧﺎ ﻣ
ﯾﺗﻛون ﻣن ﻣﺑﺎدﻟﯾن 6اﻟﻣﺑﺎدل اﻟﺟﯾوﺣراري. 2م072:ﺗﻘدر ﺑـﻣﺳﺎﺣﺔ ﺗﺑﺎدل ﻛﻠﯾﺔﺑم 1م وﻋرﺿﮭﺎ 2طوﻟﮭﺎ 
اﻟﺗﺻﻣﯾم. م04م، طول ﻛل ﻣﺑﺎدل ﻣﻧﮭﻣﺎ 5.3م و 3ﻋﻠﻰ ﻋﻣﻘﻲ ( ﻓوق ﺑﻌﺿﮭﻣﺎ)ﺟﯾوﺣرارﯾﯾن ﻣﺗراﻛﺑﯾن 
م، و ﻗد ﺑﯾﻧت ﻧﺗﺎﺋﺞ °85ﺗم إﺟراؤه ﻣن أﺟل درﺟﺔ ﺣرارة ﺧﺎرﺟﯾﺔ ﻗﺻوى ﺗﻌﺎدل ( ﺳﺔ اﻷﺑﻌﺎددرا)
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م  ﺣﯾث ﺑﻠﻐت ھذه °7ﺑـ ( اﻟﻣزﯾﺞ)درﺟﺔ ﺣرارة اﻟﮭواء اﻟﺧﻠﯾط ( ﻛﺳب)أﻧﻧﺎ ﻧﺳﺗطﯾﻊ ﺗﺧﻔﯾض اﻟدراﺳﺔ 
.3م ﻋﻧد ﻣدﺧل اﻟﺑطﺎرﯾﺔ °15اﻷﺧﯾرة  
( أوﻻ):6ﻘﺔ ﺗﺷﻐﯾل اﻟﻣﺑﺎدل اﻟﺟﯾوﺣراري ﯾﺳﺗﻌﻣل ﻻﺧﺗﯾﺎر طرﯾ61ﺑﺣﺳب اﻻﺧﺗراع ﻓﺈن ﺻﻣﺎم اﻟﺗوزﯾﻊ 
ﮭدف ﻟﺗﺣﺳﯾن ﻋﻣل اﻟﻣﻛﺛف أو ﺑرج اﻟﺗﺑرﯾد ، ﯾ61ﻟﺻﻣﺎم ﺗوزﯾﻊ اﻟﮭواء Aاﻟﻣﻣﺛل ﻓﻲ اﻟوﺿﻌﯾﺔ ،Iاﻟﻧﻣط 
، 61ﻟﺻﻣﺎم اﻟﺗوزﯾﻊ B، اﻟﻣﻣﺛل ﻓﻲ اﻟوﺿﻌﯾﺔ IIاﻟﻧﻣط ( ﺛﺎﻧﯾﺎ)؛ (1ﺷﻛل )اﻟذروةﻓﻲ أوﻗﺎت 31اﻟﺟﺎف
. ﻓﻲ اﻟﺷﺗﺎء7، و ﺗدﻓﺋﺔ اﻟﻣﺑﺎﻧﻲ (ﻓﻲ اﻟﺻﯾف)ل اﻟﮭواء ﻣﻧﻌﺷﺎ ﻟﺟﻌ6ﺳﻣﺢ ﺑﺎﺳﺗﻐﻼل اﻟﻣﺑﺎدل اﻟﺟﯾوﺣراري ﯾ
اﻟﻣﺑرد )ﻓﺈن ھذا اﻻﺧﺗراع ( اﻟﻣﻛﺛف أو ﺑرج اﻟﺗﺑرﯾد اﻟﺟﺎف)ﻣﻘﺎرﻧﺔ ﺑﺎﻟﻣﺑرد اﻟﮭواﺋﻲ اﻷﺳﺎﺳﻲ اﻟﻣﻛﺛف 
ھذه اﻷﺧﯾرة ﺗﻣﺛل اﻟطﺎﻗﺔ . واط001ﯾﺗطﻠب طﺎﻗﺔ إﺳﺗﮭﻼﻛﯾﺔ إﺿﺎﻓﯾﺔ أﻗل ﻣن ( اﻟﮭواﺋﻲ اﻟﺟﯾوﺣراري
.وﺣﺔ ﺷﻔط اﻟﮭواء ﻣن اﻟﻣﺑﺎدل اﻟﺟﯾوﺣرارياﻟﺿرورﯾﺔ ﻟﺗﻐذﯾﺔ ﻣر
:ﻤﻄﺎﻟﺐاﻟ
ﻣﻌﺪل أﺳﺎﺳﺎ ﻟﺤﻞ ﻣﺸﻜﻠﺔ ﺗﻌﻄﻞ اﻟﻤﻜﺜﻔﺎت وأﺑﺮاج اﻟﺘﺒﺮﯾﺪ اﻟﺠﺎف أو ( 1ﺷﻜﻞ )ﻣﺒﺮد ھﻮاﺋﻲ ﺟﯿﻮﺣﺮاري .1
.اﻟﺠﻮأﻧﻈﻤﺔ أﺧﺮى ﻟﻠﺘﺒﺮﯾﺪ ﺑﺎﻟﮭﻮاء ﻓﻲ ذروة ارﺗﻔﺎع درﺟﺎت ﺣﺮارة
( أ: ﻟﻠﻄﺎﻗﺔ اﻟﺠﯿﻮﺣﺮارﯾﺔ اﻟﮭﻮاﺋﯿﺔ ، وﻓﻖ اﻹدﻋﺎء اﻟﺴﺎﺑﻖ ﻓﺈن اﻟﻠﺠﻮء (1ﺷﻜﻞ )ﻣﺒﺮد ھﻮاﺋﻲ ﺟﯿﻮﺣﺮاري .2
( ﺗﺴﺘﮭﻠﻚ طﺎﻗﺔ ﻛﮭﺮﺑﺎﺋﯿﺔ إﺿﺎﻓﯿﺔ ﺟﺪ ﻣﻨﺨﻔﻀﺔ ﻟﺴﺤﺐ اﻟﮭﻮاء اﻟﺠﯿﻮﺣﺮاري، ج( ﻻ ﺗﺆﺛﺮ ﻋﻠﻰ اﻟﺒﯿﺌﺔ، ب
ﺗﺠﻨﺐ اﺳﺘﻌﻤﺎل اﻟﻤﺎء ﻓﻲ أﺑﺮاج اﻟﺘﺒﺮﯾﺪ وﺗﻌﻮﯾﻀﮫ ﺑﺎﻟﮭﻮاء ﺑﺎﺳﺘﻌﻤﺎل ﻣﺮوﺣﺔ ﺑﺪﻻ ﻣﻦ اﺳﺘﻌﻤﺎل ﻣﻀﺨﺔ 
.ﻣﻤﺎ ﯾﺨﻔﺾ اﺳﺘﮭﻼك اﻟﻜﮭﺮﺑﺎء
، ﯾﻤﻜﻦ اﺳﺘﻌﻤﺎﻟﮫ ﻓﻲ أﻧﻈﻤﺔ اﻟﺘﺒﺮﯾﺪ 2و 1، وﻓﻖ اﻹدﻋﺎءﯾﻦ (1ﺷﻜﻞ )ﻣﺒﺮد ھﻮاﺋﻲ ﺟﯿﻮﺣﺮاري .3
ﻟﺘﻌﻮﯾﺾ اﻟﻤﺒﺮدات أﯾﻀﺎ و ( ﺑﺎﻻﻣﺘﺰاز أو ﺑﺎﻻﻣﺘﺼﺎص) اﻟﻜﻼﺳﯿﻜﯿﺔ و ﻛﺬا أﻧﻈﻤﺔ اﻟﺘﺒﺮﯾﺪ اﻟﺸﻤﺴﯿﺔ 
.اﻟﮭﻮاﺋﯿﺔ اﻟﺼﻨﺎﻋﯿﺔ أو ﺟﻤﯿﻊ أﻧﻮاع أﻧﻈﻤﺔ اﻟﺘﺒﺮﯾﺪ اﻟﮭﻮاﺋﻲ
رﻓﻊ ﺣﺪود ﻋﻤﻞ أﻧﻈﻤﺔ اﻟﺘﺒﺮﯾﺪ ﻦ ﻣ، ﯾﻤﻜﻨﻨﺎ 3، وﻓﻖ اﻹدﻋﺎء (1ﺷﻜﻞ )ﻣﺒﺮد ھﻮاﺋﻲ ﺟﯿﻮﺣﺮاري .4
.م °85ﻗﺪ ﺗﺼﻞ إﻟﻰ ( درﺟﺔ ﺣﺮارة اﻟﺠﻮ)ﻟﺘﻌﻤﻞ ﻓﻲ درﺟﺎت ﺣﺮارة ( ﻛﻼﺳﯿﻜﯿﺔ أو أﺧﺮى)
I( ﻧﻤﻄﯿﻦ)، وﻓﻖ اﻹدﻋﺎءات اﻟﺴﺎﺑﻘﺔ، ﯾﺴﺘﻄﯿﻊ اﻟﻌﻤﻞ وﻓﻖ ﻧﻈﺎﻣﯿﻦ (1ﺷﻜﻞ )ﻣﺒﺮد ھﻮاﺋﻲ ﺟﯿﻮﺣﺮاري .5
ﯾﺴﻤﺢ ﺑﺎﺳﺘﻐﻼل IIﻂﻨﻤ؛ واﻟ1ﯾﺘﻮاﻓﻖ ﻣﻊ اﻟﺘﺤﺴﯿﻦ اﻟﻤﻨﺼﻮص ﻋﻠﯿﮫ ﻓﻲ اﻻدﻋﺎء Iاﻟﻨﻤﻂ. IIو 
. اﻟﻤﺒﺎدل اﻟﮭﻮاﺋﻲ اﻟﺠﯿﻮﺣﺮاري ﻟﻠﺘﺒﺮﯾﺪ وﺧﺎﺻﺔ ﻓﻲ ﻓﺼﻞ اﻟﺼﯿﻒ وﻛﺬﻟﻚ اﻟﺘﺪﻓﺌﺔ ﻓﻲ ﻓﺼﻞ اﻟﺸﺘﺎء
، ﺻﻤﺎم ﺗﻮزﯾﻊ اﻟﮭﻮاء ﯾﺴﺘﻌﻤﻞ ﻻﺧﺘﯿﺎر ﻧﻤﻂ اﻟﻌﻤﻞ 5، وﻓﻖ اﻹدﻋﺎء (1ﺷﻜﻞ )ﻣﺒﺮد ھﻮاﺋﻲ ﺟﯿﻮﺣﺮاري .6
.IIأو I
ﮭﻮاء ﯾﻤﻜﻦ أن ﯾﻌﻤﻞ ﺑﺼﻔﺔ ، ﺻﻤﺎم ﺗﻮزﯾﻊ اﻟ6، وﻓﻖ اﻹدﻋﺎء (1ﺷﻜﻞ )ﻣﺒﺮد ھﻮاﺋﻲ ﺟﯿﻮﺣﺮاري .7
.IIأو Iأوﺗﻮﻣﺎﺗﯿﻜﯿﺔ ﺑﺤﺴﺐ درﺟﺔ ﺣﺮارة اﻟﺠﻮ ﻟﺘﺴﻤﺢ ﺑﺎﻟﺘﺤﻮل ﻣﻦ و إﻟﻰ أﺣﺪ اﻟﻨﻤﻄﯿﻦ 
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Abstract: The objective of this paper is to study the design of a condenser of a solar adsorption
refrigerator which will be tested in the region of Biskra (Algeria). The LMTD (log mean temperature
difference) method is used to calculate the size of the condenser applying eperimental data
obtained from the literature. For this purpose, a calculation code has been developed to
determine the total heat transfer area of the heat echanger. Therefore, we present a comparison
between calculated and eperimental results obtained from the literature. This comparison
allowed the validation of the calculation method by applying the same eperimental conditions.
The discussion of the results indicates that we cannot use the ambient air in free convection mode
as a cooling fluid if its temperature eceeds 30°C. This problem presents the greatest obstacle
especially in the Saharan regions, such as in Biskra, where the average ambient air temperature
during the summer eceeds 35°C. As a solution, we propose in this article the improvement of the
heat transfer by the air-forced convection mode. Thus, it is established that the use of the air fan
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1. Introduction
Algeria has significant solar energy able to supply the global
economy. It should be noted that Algeria has the largest
proportion of the solar energy in the Mediterranean basin
estimated at four times of the overall global energy consumption
(Labed 2012). It is therefore important to eploit this free and
non-polluting resource in the field of the production of cold,
particularly in isolated rural areas where conventional electrical
grids are faulty.
The cooling machine investigated in this paper is a solar powered
adsorption refrigerator. This machine seems a promising way to
improve the living conditions in environmental and economic
point of view. Several works in the field of adsorption
refrigeration were performed by our research group (Rouag et al.
2014a; Labed et al. 2015a).
The main heat echangers of the solar refrigerating machine are
the adsorber-collector, the condenser and the evaporator
(Errougani 2007). It is obvious that the ultimate success of these
systems depends largely on good study, design and realization of
these echangers. The thermal calculation of the condensers is
very complicated, and essentially amounts to the wide diversity
and the compleity of these technological devices: tubular
condensers, plate condensers, air-cooled, water-cooled... (Aoues
et al. 2011; Rouag et al. 2014b; Labed et al. 2015b).
In this paper, we studied the condenser of solar adsorption
refrigerator, which is the most sensitive element to the eternal
factors as the ambient air temperature and the wind velocity.
Several criteria are considered for the design of a condenser
according to its use. The thermal power is still the main
considered criterion, but the final choice of the device may
depend on other parameters such as: heat transfer area, wall
temperature, materials ... etc (Labed 2012).
There are mainly two types of methods to calculate the
condenser area: the numerical methods as the finite volume
method and the overall analytical methods as NUT and LMTD
methods (Rouag et al. 2014a).
In this work we studied the design of a finned tubes condenser of
a solar adsorption refrigerator which will be tested in the region
of Biskra. A calculation program code based on LMTD method is
presented and validated with eperimental data obtained from
the literature (Errougani 2007; Lemmini et al. 2002; Lemmini and
Errougani 2005, 2007). We have also studied the improvement
of the heat transfer by the ambient air-forced convection regime.
2. System description
The studied system is based on the prototype of an intermittent
activated carbon/methanol refrigerator, as shown in Figure 1.
This solar adsorption refrigerator is mainly constituted of a
collector, containing the adsorbent, connected to a condenser
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Nomenclature
A longitudinal tube pitch
A0 Heat transfer Area, m²
B transverse tube pitch
Cp Specific heat, W kg-1 K-1
D diameter of tube, m
g Gravity, m s-²
H Enthalpy, J kg-1
h Convective heat transfer Coefficient, W m-² K-1
J Coburn factor
U Overall heat transfer coefficient, W m-² K-1
L Tube length / latent heat, m
Lc Latent heat of condensation of the methanol ΔH
LMTD log mean temperature difference
m Refrigerant mass flow rate, Kg s-1
N number of tube row
F Correction factor F= (∆ − ∆ )/(∆ − ∆ )
P1, P2 Correlation parameters
R fouling resistance, m² K W-1
Sf Spacing between the fins, m
T Temperature, °C
t Time, s
S finned surface per meter of length, m² m-1
V Volume, m3
Greek symbols
μ Dynamic viscosity, Pas s
 Efficiency of the condenser, -
 Thermal conductivity, W m-1 K-1
 Density, kg m-3
 Coefficient of epansion of the fluid, K-1















and a refrigerating chamber contains the evaporator. Three
valves between: adsorber-condenser, condenser-evaporator and
evaporator-adsorber.
The refrigerator operates on a solar thermal adsorption cycle.
The cycle can be divided into four basic sequential phases in a
Clapeyron diagram. Figure 2 represents the evolution of the state
of miture adsorbent/adsorbate contained in the adsorber. The
Phase (1-2) is the isosteric heating. In this phase, the solar
radiation heats the collector-adsorber, containing the adsorbent,
which provides the increasing of the pressure and temperature.
When the collector reaches the saturation pressure
corresponding to the condensation temperature, the adsorbate
vapor desorbed and passes to the condenser (condensation
phase 2-3). When the sunlight decreases, the temperature of the
collector decreases (phase 3-4).
Fig. 1. Schematic representation of a solar adsorption refrigeration
machine.
In this case, the pressure decreases to achieve to the same
pressure of the evaporator. Cooling could start by opening the
louver in the rear face of the collector/adsorber (isosteric
cooling), this is the phase in which the cold is produced. The
temperature and pressure has decreased, the adsorbent is
physically in disequilibrium and will "recharge" by adsorbing the
methanol contained in the evaporator. This steam is generated
by the evaporation of the liquid in the evaporator (phase 4-1).
This phase is produced by the latent heat of evaporation of
methanol (Rouag et al. 2014a).
The condenser is a thermal unit; his role is to ensure the passage
of the fluid from a gas (vapor) state to the liquid state. The main
problem consists in defining the sufficient heat transfer area
between the two fluids to transfer the needed heat quantity in a
given configuration. The quantity of heat transferred depends on
Fig. 2. Thermodynamic cycle of the adsorption refrigeration system
illustrated on Clapeyron diagram.
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the heat transfer area between the two fluids and on many other
parameters as the thermal properties of fluids (specific heat,
viscosity, thermal conductivity …) and the convective-echange
coefficients.
The air condenser that we are studying is illustrated in Figure 3.
It consists of a system of tubes with square fins. The refrigerant
(methanol CH3OH) flows freely in the tube and the ambient air
ensures the condensation of the refrigerant vapor flowing out the
tubes in natural convection mode.
3. Thermal design calculations
As mentioned above, the LMTD method is used to define the
sufficient heat transfer area between the two fluids. This method
needs an eperimental database to find the parameters used for
the calculation of the heat transfer coefficients. LMTD method
uses three steps to calculate the heat transfer area of the
condenser (Saunders 1988):
o Input of the necessary data: geometric data and physical
properties of fluids.
o Thermal phase comprising geometric calculations (section,
diameter, length ...). Then the heat transfer calculations.
o Results in summary form (heat power, echange area...) or
more detailed form (local value transfer coefficients,
dimensionless characteristic numbers...).
The optimum heat and mass transfer area is then determined
iteratively via the use of the final iterated value of the overall
heat transfer coefficient. The final iterated value of the optimum
heat and mass transfer area is obtained after a few iterations.
Starting firstly by selecting the type of the condenser and then
spend to the phase of thermal design to calculate the heat
transfer area. The geometric optimization leading to decrease the
transfer area with the same thermal efficiency and the sizing
calculation of the condenser must be able to solve this problem.
The overheating of the air in the finned tubes heat echangers
(condenser) is generally given in (5 and 6 °C) in the case of natural
convection (Rapin and Jacquard 1992). Unfortunately, the air has
a very low specific heat capacity which decreases the overall heat
transfer coefficient between vapour and condensed gas.
Fig. 3. Finned tubes air condenser.
Thus limits the use of the air in small installation like household
cabinets or similar devices. To calculate the total heat transfer
area required for methanol condensation, we introduce the
geometric data and the thermo-physical characteristics for each
fluid in the code by taking into account the ambient and the
condensing temperatures (Fig. 4).
The following assumptions were considered for the calculation of
air-cooled condensers:
o Stationary operating regime;
o Constant overall heat transfer coefficient (Kern 1951);
o Low flow rates (compressibility effects are negligible).
Heat transfer between the two fluids, from the outside to the
inside of the condenser, is related to: (i) eternal convective heat
transfer coefficient he: natural convection between the air and
the eternal wall, (ii) thermal conductivity λ: conduction through
the wall, (iii) internal convective heat transfer coefficient hi:
condensation of the methanol on the internal wall.
The simplified sequential steps of LMTD method to design the
finned tubes condenser can be presented as follows:
3.1 Eternal convective heat transfer coefficient
The air-side heat transfer coefficient he is calculated according to






The Nusselt number in free convection can be calculated from
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is the spacing between fins
(Incropera and DeWitt 1985).
Fig. 4. Input/output parameters used in the condenser calculation code.
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3.2. Internal convective heat transfer coefficient
The condensation is dominated by natural convection and
laminar flow is encountered when Reynolds number of the
vapour flow rate in smooth horizontals tubes is less than 35000
(Dobson and Chato 1998), which is the case in the present study.
The internal heat transfer coefficient hi during the condensation
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3.3. Overall heat transfer coefficient
The overall heat transfer coefficient U, based on the eternal
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The optimum heat and mass transfer area can then be calculated
using Eq. (5) (Rapin and Jacquard 1992):
0
ML
A F U T
  (5)
The heat flow rate is the mass flow rate times the latent heat of
condensation Lc of the methanol (Dobson and Chato 1998):
cm L   (6)
Where the mass flow rate m is calculated by following
epression:
/m V t (7)
The log mean temperature difference ∆TML in the condenser is
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Tao and Tai are the air temperatures, outlet and inlet respectively,
and Tc is the condensation temperature. The correction factor F
applied to LMTD is defined according to the heat echanger
geometry (Rapin and Jacquard 1992).
We can calculate the outlet air temperature in the condenser by
the Eq. (9):
0/ ( )ao ai e gT T h A  (9)
4. Results and Discussion
4.1. Natural convection regime
To validate the calculation code, we use the same eperimental
data of Errougani (2007) which are: the ambient temperature,
the condenser temperature, material (copper) and the same heat
and mass transfer area (7.5 m²) for March (14 to 26) sequence
(Lemmini et al. 2002; Lemmini and Errougani 2005) and April (02
to 15) sequence (Lemmini and Errougani 2007). However, the
authors report that there is a lack of measures on 6 April 2004
only due to technical problems related to the acquisition chain.
Table 1 shows the evolutions of the ambient temperature, the
average temperature of the condenser and the calculated values
of the required total heat transfer area for the two sequences of
the eperimental results. The difference between the average
temperature of the condenser and the ambient temperature can
reach 12 °C during the desorption phase. This difference, which
depends on the desorbed quantity of methanol and the climatic
conditions, is important to estimate the total heat transfer area
required for condensation.
The calculated values of the required total heat transfer area
shown in Figures 5a and 5b. According to Lemmini and Errougani,
the condensation took place almost during all days. Authors
report also that there is no condensation of methanol vapour in
the days of 8th and 9th of April. In these two days, weather was
cloudy which makes the temperature gap between the two fluids
(air and methanol) near zero. This temperature gap is inversely
proportional to the total heat transfer area of the condenser
(Eq. 5) which means that the methanol needs a large heat
transfer area for the condensation process. In this case, the heat
transfer area is estimated more than 7.5 m² (nearly 27 m²) as
shown in figure 5b. The same problem also occurred in 26th of
March (Fig. 5a). As  a  solution  of  this  problem, we  can  think  to
Table 1. Calculated values of the required total heat transfer area for the
two sequences of eperimental results obtained by Errougani 2007;
Lemmini et al. 2002; Lemmini and Errougani 2005, 2007.
Day (2004) Tamb (mean-day)








March 14 14 24 4.32
March 15 16 28 3.03
March 16 18 28 4.32
March 17 19 27 7.43
March 18 17 27 4.34
March 19 17.5 27 4.82
March 20 22 28 7.08
March 21 17 27.5 3.91
March 22 16.5 27.5 3.57
March 23 15 27 3.03
March 24 14 24 4.35
March 25 20 31 3.56






April 02 16.5 27 3.91
April 03 17 26 5.46
April 04 18.5 26.5 7.43
April 05 25 32 8.10
April 07 22 34 3.02
April 08 20 22 27.29
April 09 17 19 27.29
April 10 18 27 5.46
April 11 17.5 25.5 5.90
April 12 17 24 8.12
April 13 20 26 8.97
April 14 18 26 5.89
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Fig. 5. Comparison of the calculated heat transfer area of the condenser,
in natural convection, with the area used in the eperimental device of
Errougani and Lemmini (7.5 m2): a) March sequence & b) April sequence.
increase the heat transfer area of the condenser. This proposal,
costly and makes the condenser very bulky, is a not-convenient
solution to ensure the condensation of methanol vapour. We can
find in the literature several proposals to avoid this problem such
as the integration of water spray systems, which is also a not-
practical solution in Saharan regions. For that, we propose in the
following subsection the use of an electric fan, with low power
consumption, connected to a photovoltaic panel.
4.1. Forced convection regime
As the previous subsection, we use the eperimental results of
Lemmini and Errougani cited above. The only difference is that
we have supplied the condenser with an electrical fan with 2 ms-1
of velocity. Wang et al. (2000) propose a correlation for finned
tubes heat echanger having plain geometry for the forced
convection for different number of tube rows N.
2/3Pre a a ah j Cp V  (10)
For N = 1:
  0.7861 1.084 20.290.108 Re P P
h
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With 1 1.9 0.23 (Re)P Log  and 2 0.236 0.126 (Re)P Log  
Fig. 6. Comparison of the calculated heat transfer area of the condenser,
in forced convection, with the area used in the eperimental device of
Errougani and Lemmini (7.5 m2): a) March sequence & b) April sequence.
Figures 6a and 6b show the results of the required heat transfer
area in forced convection compared to the area of the condenser
used in the eperimental device of Errougani and Lemmini
(7.5 m2). According to these results and after comparison with
natural convection regime (fig. 5), we can conclude that the
forced convection regime presents a gain about 70 % of
condenser area.
In Figures (7 and 8) the temperature of the ambient air is fied at
(15°C, 20°C, 25°C, 30°C and 35°C) and the condensation
temperature is varied to see the influence of these two
temperatures on the internal, eternal and overall heat transfer
coefficients respectively.
Figure 7 gives the variation of the internal convective heat
transfer coefficient hi versus the condensation temperature for
different ambient air temperatures. The internal convective heat
transfer coefficient (coefficient of condensation) decreases with
the increasing of the condensation temperature. This coefficient
reaches its highest values for the ambient air temperature equal
to 15 °C. Furthermore, the internal heat transfer coefficient
(figure 7) is higher than the eternal convective heat transfer
coefficient in both natural and forced convection regimes
(Figure 8a).
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Fig. 7. Influence of the condensation temperature on the internal heat
transfer coefficient.
Fig. 8. Influence of the condensation temperature on: a) eternal
convective heat transfer coefficient & a) overall heat transfer coefficient.
Black symbols are for forced convection and white symbols for natural
convection.
Figures 8a and 8b give the variation of the eternal he and the
overall U heat transfer coefficients, respectively, versus the
condensation temperature for the different ambient air
temperatures mentioned above in both flow regimes (natural and
forced convection). In the case of natural convection, the
eternal heat transfer coefficient varies proportionally with the
condensation temperature (Fig. 8a). This coefficient takes the
maimum values at the ambient air temperature of 15 °C.
It decreases with the increasing of the ambient temperature and
reaches around 6 W m-²K-1 for ambient temperatures greater
than 30 °C. In this case, the heat echange is very weak or almost
non-eistent and this is one of the disadvantages of the use of dry
air as a cooling fluid.
The overall heat transfer coefficient U varies inversely with the
increasing of the condensation temperature. At the ambient air
temperature of 15 °C, the overall coefficient takes its highest
values and continuing to decrease with the increasing of the
ambient air temperature. The coefficient reaches less than
10 W m-²K-1 for the ambient temperature higher than 30 °C as
shown in the Figure 8b.
Based on the above results, we can conclude that the cold
production process, in the solar adsorption refrigerator, can be
stopped with the free air condenser where the ambient
temperature is higher than 30 °C. This can be eplained why
there are no eperimental tests in the summer on the
eperimental setup of Errougani and Lemmini (Errougani 2007;
Lemmini et al. 2002; Lemmini and Errougani 2005, 2007).
In the case of the forced convection regime, in the top side of
figures 8a and 8b, the heat echange is clearly improved by the
eternal convective heat transfer coefficient he. In this case, the
overall heat transfer coefficient U (>35 W m-²K-1) is very enough
to condense the methanol vapour. These results showed that the
refrigerator can operate at temperatures higher than 35°C.
5. Conclusion
In this paper, a solar adsorption refrigerator with finned tube
condenser driven by natural convection is investigated. The log
mean temperature difference, LMTD, method is used to calculate
the total heat transfer area. To design the condenser, the whole
interior of the condenser is considered as one volume with two-
phase region. Therefore only one overall heat transfer coefficient
is considered.
The results obtained from the developed calculation code are
validated by comparison with eperimental data, obtained from
the literature.
A parametric study is presented to show the influence of some
parameters (the condensation temperature and ambient air
temperature) on the total heat transfer area of the condenser. It
was concluded that this type of heat echangers is greatly
affected by ambient air temperature which influences directly the
quality of the heat transfer. This problem presents the greatest
obstacle that could prevent using dry air as a cooling fluid
especially in the Saharan regions, such as in Biskra, where the
average ambient air temperature eceeds 35°C during the
summer. To overcome this problem, we have proposed in this
article the use of an electric fan connected to a photovoltaic
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panel operates in hot times. It was established from the present
conclusions that the refrigerator can operate at temperatures
higher than 35 °C which encourages us to realize it in our
laboratory in Biskra University. We can think also to couple the
finned tube heat echanger (condenser) with a shallow
geothermal source. This will be the subject of another work in
preparation.
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  Abstract: The  increasing  interest  in the development of solar cooling technologies to their 
various  economic  and  impressive  environmental  benefits,  conducted  us  to  study  the 
feasibility of solar desiccant cooling systems in Algerian Sahara, particularly in the region of 
Biskra. Thus, we present  in this paper, the results of an experimental  investigation of solar 
flat plate  collectors  (FPCs)  to  test and estimate  their heat  regeneration  capacity  for  solid 
desiccant cooling applications. The applicability of both Pennington and Dunkle cycles taking 
into account the effects of some parameters such as outdoor humidity and temperature and 
hot air  temperature  required  to  regenerate  the desiccant wheel have been studied. From 
the  psychrometric  analysis,  it was  found  that  the  Dunkle  cycle  is  suitable  in warm  and 
semiarid  climate.  In  addition,  this  study  has  allowed  us  to  show  that  the  temperature 
achieved by  the  flat plate solar air heaters  in a  large band of air  flow  rate can satisfy  the 
energy needs for the dehumidification in desiccant cooling systems. Hot water produced by 










       
1. Introduction 












Solar  sorption heat pump and  refrigeration devices are of  significance  to meet  the needs  for  cooling  requirements  such as air‐


































































































































Algeria  is always  looking  for alternative energy sources;  the government established  the Commission  for New Energy  in 1982  to 
develop  nuclear  energy,  solar  energy,  and  other  potential  sources  of  power.  Whereas  solar  power  was  proving  to  have 






inconvenient  in  certain  respects.  the  bulky  volume  of  the  machine,  the  intermittent  and  varying  character  of  the  operating 
conditions make the problems of cold compartment, the operating cost of solar water heater, energy storage and solar collector’s 
acreage (Duffie 2013). 

















(Table  2).  The  psychrometric  chart  for  Pennington  cycle  shows  that,  air  humidity  in  the  building  (point  5)  is  higher  than  the 
acceptable comfort conditions (ASHRAE 2013). 








Saharan  regions  (Table 3). But beyond  these  values  the applicability of Dynkel  system becomes uncertain. The major problem, 
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In Figure 9, we present  the outlet  temperatures of both FPCs compared  to a referential  temperature which  is necessary  for  the 
functioning of solid desiccant cooling systems (50‐80 °C). The average values of the outlet temperatures for both collector models 
recorded  in different  test days were presented. We can also observe  that  the  temperatures achieved by  the  flat plate  solar air 




















The system used  in this part  is  industrial solar water heating  (type CESTH200).   Thus we have modified  its thermostat to exceed      
80 °C. The storage of hot water was assured by a plastic tank of 6 mm thickness and 0.3 m3 volume, covered by a layer of local mud 





The FPC water heater was  tested  in Biskra under similar environmental conditions  (Jun 24‐29, 2012). The stored water was also 
tested  in the same period over 12 hours  in the night. At the beginning of the storage process (18h00) the ambient temperatures 
was 40 ~ 42 °C, and it was 28~30 °C at the end of the storage tests (06h00). It is clear that the hot water temperatures achieved by 
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